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Die großen Fortschritte im Turbomaschinenbau, die durch extreme technische Forderungen und
starken internationalen Wettbewerb geprägt sind, verlangen einen effizienten Austausch und die
Diskussion von Fachwissen und Erfahrung zwischen Universitäten und industriellen Partnern.
Mit der vorliegenden Reihe haben wir versucht, ein Forum zu schaffen, das neben unseren Publi-
kationen in Fachzeitschriften die aktuellen Forschungsergebnisse des Instituts für Thermische
Strömungsmaschinen des Karlsruher Instituts für Technologie (KIT) einem möglichst großen
Kreis von Fachkollegen aus der Wissenschaft und vor allem auch der Praxis zugänglich macht
und den Wissenstransfer intensiviert und beschleunigt.
Flugtriebwerke, stationäre Gasturbinen, Turbolader und Verdichter sind im Verbund mit den
zugehörigen Anlagen faszinierende Anwendungsbereiche. Es ist nur natürlich, dass die metho-
dischen Lösungsansätze, die neuen Messtechniken wie die Laboranlagen auch zur Lösung von
Problemstellungen in anderen Gebieten - hier denken wir an Otto- und Dieselmotoren, elektri-
sche Antriebe und zahlreiche weitere Anwendungen - genutzt werden. Die effiziente, umwelt-
freundliche und zuverlässige Umsetzung von Energie führt zu Fragen der ein- und mehrpha-
sigen Strömung, der Verbrennung und der Schadstoffbildung, des Wärmeübergangs sowie des
Verhaltens metallischer und keramischer Materialien und Verbundwerkstoffe. Sie stehen imMit-
telpunkt ausgedehnter theoretischer und experimenteller Arbeiten, die im Rahmen nationaler
und internationaler Forschungsprogramme in Kooperation mit Partnern aus Industrie, Universi-
täten und anderen Forschungseinrichtungen durchgeführt werden. Von großer Bedeutung sind
zudem neue Lösungen in der konstruktiven Gestaltung.
Es sollte nicht unerwähnt bleiben, dass alle Arbeiten durch enge Kooperation innerhalb des Insti-
tuts geprägt sind. Nicht ohne Grund ist der Beitrag der Werkstätten, der Technik-, der Rechner-
und Verwaltungsabteilungen besonders hervorzuheben. Diplomanden und Hilfsassistenten tra-
gen mit ihren Ideen Wesentliches bei, und natürlich ist es der stets freundschaftlich fordernde
wissenschaftliche Austausch zwischen den Forschergruppen des Instituts, der zur gleichblei-
bend hohen Qualität der Arbeiten entscheidend beiträgt. Dabei sind wir für die Unterstützung
unserer Förderer außerordentlich dankbar.
Im vorliegenden Band 57/2014 der Veröffentlichungsreihe stellt Herr Bricaud in Fortführung
früherer Forschungsarbeiten am Institut für Thermische Strömungsmaschinen experimentelle
Untersuchungen der Strömung und des Wärmeübergangs in sog. Vordralldüsensystemen vor,
mit denen die Kühlluft des Sekundärluftsystems von Gasturbinen den gekühlten Laufschaufeln
zugeführt wird. Aufgrund der Komplexität der Strömung, der schwer zugänglichen Messvolu-
mina sowie der hohen Rotor- und Strömungsgeschwindigkeiten ergaben sich außerordentlich
hohe messtechnische Anforderungen. Mit Unterstützung von numerischen Berechnungen die-
nen die Messdaten insbesondere zur Charakterisierung der Totaldruck- und Drehimpulsverluste
sowie der resultierenden Temperaturprofile der Kühlluft. Die Korrelationen der Messergebnisse
mit den konstruktiven Parametern zeigen die Effizienz aktueller Konfigurationen und Möglich-
keiten zur Erhöhung der für Weiterentwicklungen entscheidenden Kühleffektivität auf.
Karlsruhe, im Juli 2014 Sigmar Wittig und Hans-Jörg Bauer
Vorwort des Autors
Die Erzeugung und Analyse der Daten in der vorliegenden Arbeit entstand während meiner
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(ITS) des Karlsruher Instituts für Technologie (KIT). Das Schreiben des Manuskripts erstreckt
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2 Austrittfläche der Vordralldüsen oder die für den Massen-








2 Austrittfläche der Receiverbohrungen
b – Konstante
b m beliebige radiale Position
B – Konstante
c, cr, ct, cz ms−1 absolute Strömungsgeschwindigkeit und ihre Vektor-
komponenten im zylindrischen Koordinatensystem
c1 ms−1 polytrope Geschwindigkeit am Austritt des Drallerzeu-
gers (aus m˙1 ermittelte Geschwindigkeit)
c1 is ms−1 isentrope Geschwindigkeit am Austritt des Drallerzeu-
gers
ceff ms−1 effektive Geschwindigkeit
c˜eff ms−1 aus Drehmomentmessungen hergeleitete effektive Ge-
schwindigkeit
cf – Reibungsbeiwert
cp Jkg−1K−1 spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck
ct 1 ms−1 tangentiale Komponente der polytropen Geschwindig-
keit c1 am Austritt des Drallerzeugers
ct 1 is ms−1 tangentiale Komponente der isentropen Geschwindigkeit
c1 is am Austritt des Drallerzeugers
cteff = ceffcosα ms−1 tangentiale Komponente der effektiven Geschwindigkeit
cR m Fasenlänge des Receiverbohrungeintritts
C – Konstante
CdR – Durchflussbeiwert der Receiverbohrungen
CdV – Durchflussbeiwert der Vordralldüsen
CIR – dimensionsloser Drehimpuls am Bohrungseintritt
CIV – dimensionsloser Drehimpuls am Düsenaustritt
Cwi = m˙i/(µrmax) – dimensionsfreier Massenstrom
xii Symbole
d1 m Austrittsdurchmesser der Vordralldüsen
d2 = d3 m Durchmesser der Receiverbohrungen
D – Konstante
ei – Funktion nach Tab. 6.2
f – Konstante
f, fi, gi – Funktion
h= rmax− rmin m Höhe der Vordrallkammer
h m2s−2 spezifische statische Enthalpie
h Wm−2K−1 lokale Wärmeübergangszahl
h1 m Höhe der Austrittfläche des Leitgitters
ht m2s−2 spezifische totale Enthalpie
h, i Wm−2K−1 an der Position i berechnete Wärmeübergangszahl
h, i, j Wm−2K−1 an der Position i, j berechnete Wärmeübergangszahl
H, H′ m Wandabstand
I1 Nm Drehimpuls am Austritt der Vordralldüsen
I2 Nm Drehimpuls am Eintritt der Receiverkanäle
k= vϕ∞ωr – lokaler Kernrotationsfaktor, lokale Drallzahl
k m2s−2 kinetische Energie der turbulenten Schwankungsbewe-
gung
kr=rmax – Drallzahl am äußeren Radius rmax
ks m Rauheitshöhe
k+s – dimensionslose Rauhigkeit
kTu – Konstante (Tab. 6.11)
K1 = ct 1ωr1 – Drallzahl am Vordralldüsenaustritt
lk m Kolmogorov Wirbelgröße
lR m Länge der Receiverbohrungen
` m turbulenter Mischungsweg
m – beliebiger Exponent
m˙ kgs−1 Massenstrom
M Nm Drehmoment
Ma1 is – isentrope Mach-Zahl am Austritt des Drallerzeugers
Mmess Nm gemessenes Rotordrehmoment
n s−1, min−1 Rotordrehzahl
n – Polytropenexponent, beliebiger Exponent
Nu – lokale Nußelt-Zahl
Num – gemittelte Nußelt-Zahl
NR – Anzahl der Receiverkanäle
NV – Anzahl der Vordralldüsen
p Pa statischer Druck
Symbole xiii
pt Pa Totaldruck im absoluten Bezugssystem
ptrel Pa relativer Totaldruck im rotierenden Bezugssystem
Pr= µcpλ – Prandtl-Zahl
qw Wm−2 wandnormaler Wärmestrom
QWü W konvektiv übertragener Wärmefluss
r m radiale Koordinate
rmax m äußerer Radius der Vordrallkammer
rmin m innerer Radius der Vordrallkammer
r∗ = rrmax – dimensionslose radiale Koordinate
rR m Eintrittsradius der Receiverbohrungen
R – Rückgewinn-Faktor, Recoveryfaktor
ℜ, R Jkg−1K−1 spezifische Gaskonstante
Rer =
|m˙rad|








s m2s−2K−1 spezifische Entropie
s m Breite der Vordrallkammer
s7, s8 m Abmessung nach Abb. 4.1
sR m Dicke der Rotorscheibe
t s Zeit
t∗ = tN1n – dimensionslose Zeit
T K statische Temperatur
Taw K adiabate Wandtemperatur
Taw, i K an der Position i berechnete adiabate Wandtemperatur
TFEM, i K an der Position i berechnete Rotortemperatur
TGas K Temperatur der Strömung
Tref K Referenztemperatur
Tw, i K an der Messstelle i gemessene Rotortemperatur
Tt K Totaltemperatur im absoluten Bezugssystem
Ttrel K relative Totaltemperatur im mit der konstanten Winkelge-
schwindigkeit ω rotierenden Bezugssystem
Tu – Turbulenzgrad
Tw K Wandtemperatur
u= ωr ms−1 Umfangsgeschwindigkeit
uτ ms−1 Schubspannungsgeschwindigkeit
u+ – dimensionslose Geschwindigkeit
v, vr, vϕ , vz ms−1 absolute Strömungsgeschwindigkeit und ihre Vektor-
komponenten im zylindrischen Koordinatensystem
xiv Symbole
vϕB ms−1 tangentiale Geschwindigkeitskomponente beim Radius
rB
w, wr, wϕ , wz ms−1 relative Strömungsgeschwindigkeit im mit der Winkel-
geschwindigkeit ω rotierenden Bezugssystem, und ih-
re Vektorkomponenten im zylindrischen Koordinatensy-
stem
W W Leistung
xR, xS – Proportionalitätsfaktor (Gl. (6.43) und (6.40))
y+ – dimensionloser Wandabstand
z m axiale Koordinate
Griechische Symbole
α rad, o tangentialer Austrittswinkel des Drallerzeugers und der
Vordralldüsen
β rad, o Anströmwinkel der Receiverkanäle (vgl. Abb. 6.1)
χ – von Kármánsche Konstante
δ m Grenzschichtdicke
∆r m radiales Inkrement
∆t s Zeitschritt
∆Tt 2 = Tt 2−Tt 0 K Temperaturdifferenz
∆y m normaler Wandabstand
∆yZ m Höhe der Wandzellen der CFD-Gitter
∆ϕ rad, o Winkelinkrement
Φ= rvϕ m2s−1 Vordrall
Φ(Π,κ) – Gasdynamikfunktion















– Vordralldüsensystemeffektivität von Meierhofer (1981)
ηp – polytroper Wirkungsgrad
ηp0 – polytroper Verdichterwirkungsgrad einer Gasturbine
ηp6 – polytroper Wirkungsgrad eines adiabaten Kühlluftzu-
fuhrsystems
ηR = w3w3 is – Verlustkoeffizient der Receiverbohrungen
ηrel is =
Ttrel 3−Tt 0
Ttrel 3 is−Tt 0 – Dimensionslose Temperaturänderung am Eintritt der
Receiverkanäle
Symbole xv
ηV = c1c1 is – Verlustkoeffizient der Vordralldüsen
κ – Isentropenexponent
λ Wm−1K−1 Wärmeleitfähigkeit
λR Wm−1K−1 Wärmeleitfähigkeit der Rotorscheibe
λT i = CwiRe
− 45
ϕ – turbulenter Strömungsparameter
µ Pas dynamische Viskosität
µT Pas Wirbelviskosität
ν m2s−1 kinematische Viskosität
Π= pt 0/p1 – Druckverhältnis über den Drallerzeuger
Θ= Tt 0−Ttrel 3
u22
2cp
– Dimensionslose Temperaturänderung am Eintritt der
Receiverkanäle
Θad = Tt 0−Ttrel 3 adu22
2cp
– adiabate Effektivität von Karabay et al. (1999)
ρ kgm−3 Dichte
τ, τrϕ , τϕϕ , τϕz Pa viskose Schubspannung und ihre Vektorkomponenten im
zylindrischen Koordinatensystem
τw, τrw, τϕϕ , τzw Pa Wandschubspannung und ihre Vektorkomponenten im
zylindrischen Koordinatensystem
ω s−1 Winkelgeschwindigkeit des Rotors
ω s−1 Frequenz der energietragenden turbulenten Wirbel
Ωy s−1 Vortizitätskomponente in y-Richtung
ω ′ s−1 beliebige Winkelgeschwindigkeit
ξ , ψ, ζ beliebige Größe (siehe Abb. A.3)





2 Eintritt der Receiverkanäle
3 Austritt der Receiverkanäle
4 Eintritt der rotierenden Ringkammer
5 Austritt der rotierenden Ringkammer
6 Eintritt der Schaufelkanäle, Schaufelfuß
7 Innere Dichtung der Vordrallkammer
8 Äußere Dichtung der Vordrallkammer
∞ außerhalb der Grenzschicht, in der Freiströmung
A, B, C, E, F, O, U radiale Positionen in der Kavität (Abb. 6.11)
xvi Symbole
Beh. Beruhigungsbehälter (Position K in Abb. 4.2)
CFD mit numerischen Methoden (CFD) gewonnener Wert
eff effektiver Wert
FEM mit numerischen Methoden (FEM) gewonnener Wert










P, Q, R radialer Bereich der Rotorscheibe
r, ϕ, z Richtungen in Zylinderkoordinaten (Rotorachse)
r, θ , z Richtungen in Zylinderkoordinaten (Bohrungsachse)
rad radial
ref Referenz
R Rotor, Receiverkanal, Receiverbohrung





x, y, z Richtungen in kartesischen Koordinaten




Die Gasturbine ist mit einer Produktion im Wert eines jährlich zweistelligen Milliarden Dollar
Betrages (Franus (2005)) nicht nur wirtschaftlich von großer Bedeutung, sondern sie hat auch
die Energieversorgung wie die Mobilität der Menschen revolutioniert. Dieser Erfolg beruht zu-
nächst auf der hervorragenden Leistungsdichte der Gasturbine, was von besonderer Bedeutung
für Flugantriebe ist. Der thermodynamische Kreisprozess (siehe Abb. 1.1), der im Vergleich zu
anderen Kraftmaschinen bei einem höheren Luftmassenstrom durchgeführt wird, ergibt zudem
einen relativ hohenWirkungsgrad. Die modernsten Flugtriebwerke erreichen einen thermischen
Wirkungsgrad, der mit einem maximalen Verdichterdruckverhältnis über 40 höher als 48% ist.
Aufgrund einer etwas niedrigeren Verbrennungstemperatur und eines geringeren Druckverhält-
nisses haben die sogenannten Heavy Duty Gasturbinen zur Stromerzeugung einen niedrigeren
thermischen Wirkungsgrad von bis zu 39% (vgl. Isles (2008) und Gas Turbine World (2009)).
Bei der Nutzung der Abgaswärme einer derartigen Gasturbine zur Dampferzeugung für eine
Dampfturbine kann aber der gesamte Wirkungsgrad einer sogenannten GuD-Anlage (Gas-und-
Dampf) knapp 61% erreichen. Ob die Gasturbine ihre wirtschaftliche Rolle in den kommen-
den Jahrzehnten behaupten wird, hängt von ihrer Weiterentwicklung ab. Dafür sollten noch
wettbewerbsfähigere Lösungen für den Umweltschutz und die Einbindung zukunftsweisender
Energiesysteme erarbeitet werden. Dies gilt insbesondere in einer Zeit der Erschließung neuer
Gasvorhaben. Somit bleiben sowohl für Flugtriebwerke als auch für stationäre Gasturbinen die
Erhöhung des Wirkungsgrades und der spezifischen Leistung Schlüsselthemen für die gegen-
wärtigen und zukünftigen Gasturbinenentwicklungsprogramme.
Neben der Komponentenoptimierung wie der Verbesserung des Verdichter- und des Turbinen-
wirkungsgrades spielen thermodynamische Parameter wie das Verdichterdruckverhältnis und














Querschnitt durch ein Flugtriebwerk
(Rolls-Royce Trent1000)
a: p 1 bar, T 15°C
b: p >30 bar, T > 500°C
Spezifische Entropie s
c: p >30 bar, T >1580°C

































8 Leitrad (1. Stufe)

















26 Leitrad (2. Stufe)












Abb. 1.2: Axialer Querschnitt durch die Brennkammer und die Hochdruck-Turbine eines Trieb-
werkes - Quelle: Pratt & Whitney Canada (2002)
stemperatur führt zu immer höheren thermischen Belastungen in der Brennkammer und in den
ersten Turbinenstufen. Eine Materialtemperaturerhöhung von 10 bis 20 Kelvin kann zu einer
Reduzierung der Komponentenlebensdauer um 50% führen (vgl. Snowsill und Young (2006)).
Um die Turbineneintrittstemperatur bei stationären Gasturbinen von etwa 1750 K für minde-
stens 50000 Stunden sowie bei Triebwerken von mehr als 1850 K für 15000 bis 25000 Flug-
stunden zu gewährleisten, ist nicht nur die Weiterentwicklung von warmfesten Werkstoffen und
Beschichtungen sondern vor allem der Einsatz effektiver Kühlungstechniken erforderlich. Die
Anwendung effektiver Kühlungsschemata bleibt stark mit den Entwicklungsfortschritten beim
Fertigungsprozess der gekühlten Komponente verbunden. Die Kühlung der Turbinenkomponen-
te erfolgt durch kältere aus dem Verdichter entnommene Luft, die in modernsten Gasturbinen
zwischen 20% und 30% des Gesamtmassenstroms erreicht. Das Kühlmedium wird den Turbi-
nenkomponenten (Position 8, 9, 26 und 27 in Abb. 1.2) in Abhängigkeit ihres Kühlungsbedarfs
zugeführt. Die Umleitung der Kühlluft reduziert den gesamten Energieumsatz in der Brenn-
3kammer. Des weiteren senkt die Vermischung der Kühlluft mit der Turbinenhauptströmung den
Turbinenwirkungsgrad. Als Konsequenz wird die für die Kühlluftvorbereitung benötigte Ver-
dichterarbeit nicht optimal in der Turbine verwertet. Die zur Verteilung benötigte Drosselung
der Kühlluft verursacht letztlich weitere Totaldruckverluste ohne Arbeitrückgewinn. Eine direk-
te Folge dieses Kühlungskonzepts ist eine Abnahme des thermischen Wirkungsgrades und der
Leistung der Turbine im Vergleich zum idealen Joule-Brayton-Prozess. Mindestens ein Zehntel
der Wirkungsgradreduzierung von 58% auf 38% zwischen einem idealen und einem realen offe-
nen Gasturbinenprozess bei einem Druckverhältnis von 20 kann beispielweise auf den Einsatz
von Kühlluft für die Turbinenkomponenten zurückgeführt werden. Nach Smouth (2000) redu-
ziert das Kühlluftsystem von Fluggasturbinen den spezifischen Brennstoffverbrauch TSFC (auf
Englisch Thrust Specific Fuel Consumption genannt) um bis zu 6%. Wenn darüberhinaus be-
rücksichtigt wird, dass die Lufttemperatur in Kühlluftsystemen ohne externen Wärmetauscher
direkt mit dem Verdichterdruckverhältnis steigt (vgl. Änderung 1 bis 2 in Abb. 1.1), wird offen-
sichtlich, dass heutezutage eine weitere Erhöhung von Turbineneintrittstemperatur und Druck-
verhältnis nur in Kombination mit einer optimalen Auslegung des Kühlluftsystems zu einem
bedeutenden Wirkungsgradanstieg führen kann.
Diese Tatsache wird deutlich an der weltweit großen Zahl von Forschungsarbeiten über Kom-
ponenten des Kühlluftsystems. Abb. 1.2 stellt exemplarisch typische Komponenten dieses Sys-
tems dar, welches auch Sekundärluftsystem genannt wird. Allein am Institut für Thermische
Strömungsmaschinen (ITS) der Universität Karlsruhe wurden neben den Arbeiten zur Schaufel-
kühlung zahlreiche Dissertationen veröffentlicht, wie z.B.: Jacobsen (1987), Waschka (1991),
Jakoby (1996), Denecke (2008) und Schramm (2011) über Labyrinthdichtungen und Ringspalt-
strömungen oder Weissert (1997) über rotierende Bohrungen. Die vorliegende Arbeit beschäf-
tigt sich mit einer weiteren Sekundärluftsystemkomponente, demVordralldüsensystem, welches
die Luft zu rotierenden Schaufeln führt. Damit setzt dieses Vorhaben die experimentellen Unter-
suchungen fort, die Geis (2002) und Dittmann (2006) im Rahmen ihrer Dissertationen am ITS
durchgeführt haben.
Das Vordralldüsensystem wird üblicherweise für die Rotorschaufeln der ersten Stufe eingesetzt
(siehe Abb. 1.2), welche aufgrund hoher Temperaturen und hoher mechanischer Belastungen
intensiv gekühlt werden müssen. Nach den Leitschaufeln der ersten Reihe sind demzufolge die
Rotorschaufeln der zweite Sekundärluftverbraucher. Somit bildet das Vordralldüsensystem ei-
ne bedeutende potenzielle Komponente zur Reduzierung der Sekundärluft und zur Steigerung
der Kühleffektivität in Gasturbinen. Da diese Komponente meistens den maximal verfügbaren
Kühlluftdruck benötigt, welcher stromab vom Verdichterenddiffusor (Position 3 in Abb. 1.2)
verfügbar ist, wird das Vordralldüsensystem häufig zwischen dem Turbineneintritt und dem Ver-
dichteraustritt angeordnet. Außerdem befindet sich das Vordralldüsensystem auf einem Radius,
bei dem hohe Umfangsgeschwindigkeiten der Rotorflächen (siehe Kapitel 3.1.3) zu erwarten
sind. Wie im Schnitt A-A von Abb. 1.2 gezeigt wird, beschleunigen Vordralldüsen (Position 24)
die Kühlluft in die Rotordrehrichtung vor den Receiverbohrungen (Position 19), die das Kühl-
medium zur rotierenden Schaufel (Position 9) führen. Infolge des Vordralls nimmt die relative
tangentiale Geschwindigkeit der Strömung ab und damit strömt die Kühlluft in die Receiver-
bohrungen mit einem stark verringerten tangentialen Anströmwinkel ein. Dies ermöglicht zum
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einen geringere Strömungsverluste am Eingang der rotierenden Bohrungen. Darüber hinaus
führt der Vordrall zu einer bedeutenden Reduzierung der Kühllufttemperatur in den Receiver-
bohrungen (etwa 90 K nach Abschnitt 3.1.3). Beide Effekte werden häufig in der Literatur
erwähnt, um die Kühllufteinsparung bzw. die Erhöhung der Kühleffektivität zu begründen, die
das Vordralldüsensystem erlangt. Aufgrund des zentralen Aspekts dieser Zusammenhänge müs-
sen beide Grundmechanismen in den folgenden Abschnitten noch ausführlicher erläutert und
quantifiziert werden.
Wie gerade beschrieben, ist die Hauptfunktion des Vordrall-Kühlluftsystems die Sicherstellung
von ausreichendem Kühlluftmassenstrom und hinreichender Druckmarge in den Kühlungskanä-
len der Laufschaufeln bei einer vorgegebenen Kühllufttemperatur. Als Konsequenz ihrer beson-
deren Lage in der Gasturbine (vgl. Abb. 1.2) übernimmt diese Komponente weitere Aufgaben
im Sekundärluftsystem wie den Schubausgleich der Lager, die Kühlung der hoch belasteten Ro-
torscheibe (Position 10) sowie das Abdichten der Vordrallkammer (Position 20) und eventueller
oberer Ringkavitäten (Position 21) unterhalb des Hauptkanals gegen Heißgaseinbruch.
Nicht zuletzt wird diese Komponente dank der hohen tangentialen Strömungsgeschwindigkei-
ten in der Vordrallkavität (Position 20) als Schmutzpartikelabscheider eingesetzt (siehe Rudolph
et al. (2009) und Granovskiy et al. (2009)). Letztere Funktion könnte noch an Bedeutung zu-
nehmen aufgrund der Gefahr von Kühlbohrungverstopfung durch in der Kühlluft enthaltene
Schmutzpartikel, die eine weitere Optimierung der Kühleffektivität durch beispielweise kleine-
re Kühlbohrungen für eine Effusionskühlung begrenzen. Da diese Thematik im Laufe dieser
Arbeit nicht mehr behandelt wird, soll hier auf die experimentellen und numerischen Unter-
suchungen von O. Schneider von der Universität Duisburg verwiesen werden (siehe Schneider
et al. (2002), Schneider et al. (2003b), Schneider et al. (2003a), Schneider et al. (2004a), Schnei-
der et al. (2004b), Schneider et al. (2005) und Schneider (2005)). Ähnliche experimentelle und
numerische Arbeiten wurden am ITS mit dem in Vorgängerarbeiten beschriebenen Prüfstand
durchgeführt (siehe Bricaud et al. (2005b), Diplomarbeit von T. Schneider (2007), Garcia Villo-
ra et al. (2011)).
In Anbetracht des über mehrere Jahrzehnte andauernden Einsatzes von Vordralldüsensystemen
in Gasturbinen und der damit entstandenen zahlreichen Untersuchungen stellt sich nun die Fra-
ge, wie effizient moderne Vordralldüsensysteme arbeiten und welches Verbesserungspotenzial
sie noch bieten. Nachdem die Vorgehensweise zur Beantwortung dieser Fragestellung in Ka-
pitel 2 dargelegt wird, soll eine detaillierte Analyse der Strömung und des Wärmeübergangs
in unterschiedlichen Vordralldüsensystembauarten durchgeführt werden, um Wege zu erhöhter
Kühleffektivität in Gasturbinen aufzuzeigen.
2 Vorgehensweise
Die Fragestellung, wie effizient moderne Vordrall-Kühlluftsysteme arbeiten, kann nicht einfach
beantwortet werden, da keine Ergebnisse vorliegen, die ihre Gesamteffizienz quantifizieren.
Darüber hinaus können die vielseitigen Gestaltungsformen dieser Komponente (vgl. Abschnitt
3.1.1) als ein Hinweis für die Meinungsverschiedenheit der Konstrukteure bei ihrer Auslegung
interpretiert werden.
Deshalb werden zunächst in der vorliegenden Arbeit die Grundströmungsgleichungen herange-
zogen, die in der Vorauslegung eingesetzt werden können. Abschnitt 3.1 dient somit als Ein-
führung für diejenigen Leser, welche mit dieser Sekundärluftkomponente nicht vertraut sind.
Ziel ist dabei die Vermittlung einfacher Berechnungsansätze, anhand derer die Druck- und Tem-
peraturänderungen innerhalb eines Vordralldüsensystems schnell abgeschätzt werden können.
Weiterhin sollen diese Gleichungen entgegenwirkende Strömungseffekte zeigen, die die Herlei-
tung einer optimierten Konfiguration erschweren. Die Aufgabe gestaltet sich also schwierig.
Deswegen werden im zweiten Teil von Kapitel 3 verfügbare Daten aus der Literatur zur Ermitt-
lung der Strömungsverluste im Vordrall-Kühlluftsystem vorgestellt. Dafür werden Ergebnisse
von veröffentlichten Untersuchungen in eine einheitliche Form gebracht, um bessere Vergleiche
ziehen zu können. Die Analyse der Literatur führt Kennzahlen ein, anhand derer das Durch-
flussverhalten, die Totaldruckverluste, die Drehimpulsverluste in der Vordrallkammer und die
resultierende Kühllufttemperatur bestimmt werden können. Gleichzeitig weist jedoch Abschnitt
3.2 auf zwei Mängel der bisherigen Publikationen hin.
Zum einen ist wegen des hohen experimentellen Aufwands die Anzahl der veröffentlichten
Messdaten gering im Vergleich zu den möglichen Variationen der konstruktiven Parameter. Zu-
gleich werden in der Literatur die Ähnlichkeitsanalyse und die Übertragung der Ergebnisse bei
unterschiedlichen Konfigurationen kaum diskutiert. Als Konsequenz kann die Kühleffektivität
nur für eine geringe Anzahl von Vordralldüsensystemen als validiert betrachtet werden (siehe
insbesondere Abschnitt 3.2.4.1 für die Definition der Kühleffektivität). Ein weiterer Mangel
der veröffentlichten Studien besteht darin, dass nahezu keine Analyse die strömungsseitigen
Aspekte von Vordrallsystemen in einem umfassenden Rahmen behandelt. Durchflussverhalten,
Druckverluste und die durch den Vordrall, den Wärmeübergang sowie die Reibungsaufheizung
verursachten Lufttemperaturänderungen werden nicht integral berücksichtigt. Die Auswertung
der Effizienz kann somit nicht vollständig durchgeführt werden (vgl. Abschnitt 3.2.5).
Demzufolge besteht die Aufgabe dieser Arbeit in der Bereitstellung experimenteller Ergebnis-
se, die die Strömung und den Wärmeübergang in unterschiedlichen Vordralldüsensystemen be-
schreiben. Die getesteten Vordrallkammerauslegungen erweitern damit die in der Literatur be-
reits untersuchten Fälle. Hierzu ist ein entsprechender Prüfstand erforderlich. Das Modell für
die untersuchten Vordrallkammern ergibt sich aus einer Skalierung von modernen Vordralldü-
sensystemen, deren Geometrie zur Vereinfachung des Messaufbaus angepasst werden muß. Die
Konstruktionslösung wird dabei durch die eingesetzte Instrumentierung bestimmt. Insbeson-
dere ist eine an die engen Rotor-Stator-Zwischenräume angepasste Messtechnik erforderlich,
deren Beschreibung mit dem Auswertungsverfahren in Kapitel 4 dargestellt wird. Dadurch kön-
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nen globale Strömungsgrößen wie Durchflussbeiwerte und die Temperaturabsenkung in den
rotierenden Receiverbohrungen erfasst werden. Zum besseren Verständnis für die Entstehungs-
orte der Strömungsverluste müssen Details der Vordrallkammerströmung ebenfalls analysiert
werden. Dazu müssen radiale Temperaturverteilungen, Druckgradienten sowie Strömungsge-
schwindigkeiten gemessen werden. Letztere Messungen erfordern besondere konstruktive und
messtechnische Maßnahmen, da die Erfassung der Strömung in engen Kavitäten mit hohen
Geschwindigkeiten und Geschwindigkeitsgradienten eine Herausforderung auch für die moder-
nen Lasermesstechniken darstellt. Die am Rotor durchgeführten Wärmeübergangsmessungen
können Rückschlüsse auf Strömungsdetails liefern, mit Hilfe derer Aussagen über die Kühl-
lufttemperaturänderungen bei nicht adiabaten Wänden gewonnen werden können und darüber
wie effektiv die Kühlung der hoch belasteten Rotorscheibe in Vordralldüsensystemen ist. In
der Literatur sind kaumWärmeübergangsmessungen entlang der rotierenden Scheibe eines Vor-
dralldüsensystems zu finden. Damit kann hier eine neue Vergleichsbasis zur Validierung der
Wärmeübergangszahlen in ähnlichen Rotor-Stator-Kavitäten gewonnen werden.
Trotz ihrer detaillierten Auflösung geben in der Regel in derart komplexen Systemen dieMessda-
ten nur ein Teilbild der Strömung ab. Ohne numerische Strömungsberechnungen bleibt die
Interpretation der experimentellen Ergebnisse schwierig. Deshalb müssen CFD-Analysen der
Strömung in den untersuchten Konfigurationen durchgeführt werden. Zunächst werden die nu-
merischen Vorhersagen in Abschnitt 5.2 allein vorgestellt, um eine Abbildung der komplexen
Strömung zu vermitteln. Weil aufgrund Messdatenmangels die Genauigkeit der numerischen
Verfahren bei Vordralldüsensystemen wenig untersucht wurde, sollen in einem zweiten Schritt
die Strömungsberechnungen mit den experimentellen Daten verglichen werden (vgl. Abschnitt
5.3). Der Vergleich erstreckt sich auf mehrere geometrische Konfigurationen und behandelt glo-
bale Strömungsgrößen sowie die experimentell erfassten Strömungsdetails.
Damit werden zwei Ziele verfolgt (vgl. Kapitel 5). Zuerst sollen die Möglichkeiten und die
Grenzen der aktuellen numerischen Verfahren bei der Modellierung der Vordrallkühlluft ge-
zeigt werden. Diese Problemstellung ist äußerst wichtig für die Ingenieure, da heutzutage die
Entwicklung neuer Vordralldüsensysteme anhand von CFD-Berechnungen durchgeführt wird.
Aus dem Abgleich mit den neuen experimentellen Daten kann die Unsicherheit der Vorher-
sage für ähnliche Konfigurationen abgeleitet werden (siehe Abschnitt 5.3). Dementsprechend
können die Berechnungen korrigiert und dadurch die Genauigkeit der Vorhersage erhöht wer-
den. Somit stellt Kapitel 5 einen ersten Weg zur Übertragung der Messergebnisse auf leicht
unterschiedliche Vordrall-Kühlluftsysteme dar. Darüber hinaus muss die Identifizierung der er-
folgreich berechneten Strömungseffekte zur Interpretation der Messergebnisse herangezogen
werden.
Mit Unterstützung der numerischen Ergebnisse können schließlich die Messdaten ausgewertet
werden (vgl. Kapitel 6). Die Analyse bezieht sich zunächst auf die Durchfluss-Charakteristiken
und die Totaldruckverluste, gefolgt von den Temperaturänderungen in den untersuchten Vor-
drallkammern. Mit den Erkenntnissen über die Strömung können anschließend die am Rotor ge-
messenen Wärmeübergangszahlen optimal analysiert werden. Bei der Auswertung der Messda-
ten muss zunächst versucht werden, den Einfluss einzelner Effekte zu quantifizieren, um später
Verbesserungspotenziale herauszufinden. In einem weiteren Schritt soll durch die Entwicklung
7von praxistauglichen Korrelationen die Problematik der Übertragung auf Gasturbinenbedingun-
gen gelöst werden. Im Vergleich zu den Durchflussbeiwerten des Vordralldüsensystems ist bei
der Analyse der Temperaturänderungen sowohl die Trennung einzelner Einflussparameter als
auch die Korrelation der Daten schwieriger. Dies ist insbesondere auf die größere Anzahl der
Einflussgrößen zurückzuführen. Für die Korrelation der Temperaturmessdaten kann eine Me-
thode herangezogen werden, die auf vereinfachten Grundströmungsgleichungen in der Vordrall-
kammer basiert. Die daraus resultierenden Strömungsgrößen können mit Hilfe der experimentel-
len Ergebnisse kalibriert werden. Die Größen, die nicht gemessen werden können, müssen aus
den numerischen Vorhersagen extrahiert und eventuell korrigiert werden. Die Gültigkeit der An-
nahme kann dann beim Vergleich der korrelierten Größen mit den gemessenen und numerischen
Daten kontrolliert und für die Interpretation der am Rotor gemessenen Wärmeübergangszahlen
weiter eingesetzt werden.
Mit Hilfe der einzelnen Korrelationen kann schließlich die Gesamteffizienz von modernen Vor-
dralldüsensystemen berechnet und somit die Hauptfragestellung dieser Arbeit beantwortet wer-
den (vgl. Kapitel 7).
3 Analyse des Vordrall-Kühlluftsystems
3.1 Kühlluftzufuhr zu rotierenden Schaufeln - Gestaltung und Grund-
prinzipien
3.1.1 Hauptkomponenten und Bezeichnungen
Wie bereits in Kapitel 1 gezeigt und aus Abb. 1.2 ersichtlich stellt das Vordrall-Kühlluftsystem
eine außerordentlich komplexe technische Herausforderung dar. Insbesondere ist die Ermitt-
lung der Effizienz der Kühlung des Systems und der sie bestimmenden Parameter von zentraler
Bedeutung. Dabei ist die Optimierung der Wärmeabfuhr und der entsprechenden Strömungs-
verluste zu berücksichtigen. Vor einer näheren Betrachtung müssen die Hauptkomponenten
des Vordrall-Kühlluftsystems nochmals herausgestellt werden, um die relevanten Schnittsstel-
len einzuführen. Aus Abb. 3.1 wird im Vergleich verschiedener Konstruktionen deutlich, wie
unterschiedliche Vordralldüsensysteme zur Kühlung der Laufschaufeln die Kühlluft vom Sta-
tor in den Rotor leiten. Dabei wird die Verdichterluft (Position 0) über einen Drallerzeuger in
die Ringkammer (Position 11) geleitet, die aus Stator- und Rotor-Flächen besteht. Mit Hilfe des
Drallerzeugers (Position 10) wird die Kühlluft innerhalb der Vordrallkavität 11 in Rotordrehrich-
tung beschleunigt. Dadurch werden die auf dem Rotor angebrachte Empfängerkanäle (Position
12) mit einem günstigeren Anströmwinkel (siehe Abb. 3.4) versorgt. Die Receiverkanäle 12
führen dann die Luft zum Schaufelfuß, wo das Kühlmedium ins Schaufelinnere gelangen kann.
Um die Leckage an den inneren und äußeren Stator-Rotor Schnittstellen der Vordrallkammer
zu kontrollieren (vgl. jeweils Position 7 und 8), müssen Dichtungen eingesetzt werden, deren
Eigenschaften maßgeblich für das Druck- und Temperaturniveau der Schaufelkühlluft sind.
Entlang des Kühlluftpfads können 8 Schnittsstellen definiert werden, die in den folgenden Ab-
schnitten von Bedeutung sind. Diese Positionen entsprechen dem Drallerzeugereintritt, dem
Drallerzeugeraustritt, dem Eintritt der Receiverkanäle, der Position kurz stromabwärts des Ein-
tritts der Receiverkanäle, dem Eintritt und Austritt der rotierenden Ringkammer, dem Eintritt
der Schaufelkanäle, der inneren und der äusseren Dichtung. Sie sind mit den Zahlen von 1 bis
8 in Abb. 3.1 gekennzeichnet und werden mit den gleichen Indizes weiterhin erwähnt. Schnitt-
stelle 3 befindet sich in der Nähe vom Eintritt der Receiverkanäle bei etwa dem gleichen Radius
(r3 ≈ r2) und bei einem Abstand kleiner als dem 4-fachen Durchmesser der Receiverbohrungen.
Da manche Konfigurationen keine rotierende Ringkammer besitzen (vgl. Abb. 3.1), können in
dieser Studie die Schnittstellen 3 bis 6 die gleiche Position beschreiben.
Die letzte Bemerkung führt zum zweiten Ziel von Abschnitt 3.1.1, welches darin besteht, die
vielseitigen Gestaltungsformen der Vordrall-Kühlluftsysteme zu verdeutlichen. Zum Beispiel
kann der Vordrallapparat aus einem Leitgitter (vgl. Abb. 3.1(a), 3.1(d)) oder tangential orientier-
ten Düsen (vgl. Abb. 1.2, 3.1(c)) konstruiert werden, die zum Ausdruck Vordralldüsensystem
geführt haben. Die Strömung kann durch den Drallerzeuger zusätzlich zu ihrer tangentialen Um-
lenkung der Vordrallkammer entweder axial (vgl. Abb. 3.1) oder radial (vgl. Abb. 1.2) zugeführt
werden. Die Gestaltung der Vordrallkavität ergibt sich aus den Stator- und Rotor-Profilen. Da-

































































Abb. 3.1: Komponenten unterschiedlicher Vordrall-Kühlluftsysteme:
0: Drallerzeugereintritt, 1: Drallerzeugeraustritt, 2: Eintritt der Receiverkanäle, 3: kurz stromabwärts des
Eintritts der Receiverkanäle, 4: Eintritt der rotierenden Ringkammer, 5: Austritt der rotierenden Ring-
kammer, 6: Eintritt der Schaufelkanäle, 7: Innere Dichtung, 8: Äussere Dichtung, 10: Drallerzeuger, 11:
Vordrallkammer, 12: Receiverkanäle, 13: Rotierende Ringkammer, 14: Deckscheibe
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bei kann sich das Verhältnis der rotierenden Flächen zu statischen Flächen von Konfiguration
zu Konfiguration sehr stark unterscheiden, wie in Abb. 3.1(a) und Abb. 3.1(e) mit einem hohen
bzw. niedrigeren Anteil an rotierenden Flächen deutlich wird. Die rotierenden Receiverkanäle
sind meistens in die Rotorscheibe eingebrachte Bohrungen (vgl. Abb. 3.1(c), 3.1(e) und 3.1(f))
oder kurze Öffnungen (vgl. Abb. 1.2, 3.1(b) und 3.1(d)) in einer sogenannten Deckscheibe (Po-
sition 14 in Abb. 3.1 und Position 18 in Abb. 1.2), welche an der Turbinenscheibe befestigt ist.
Wenn die Kühlluft über die rotierende Ringkammer zwischen der Deckscheibe und Rotorschei-
be von einem inneren Radius auf einen bedeutend größeren Radius strömt, um den Eintritt der
Schaufelkanäle zu erreichen (siehe Abb. 1.2 und 3.1(c)), wird die Konfiguration in der Literatur
(Geis (2002), Dittmann (2006)) Vordrall-Kühlluftsystem mit Deckscheibe - auf Englisch co-
verplate system (Zimmermann (1990), Pilbrow et al. (1998)) - genannt. Aufgrund der relativen
Position des Drallapparats gegenüber dem Schaufelfuß bezeichnen Scricca und Moore (1997)
auch ein solches System als Konfiguration mit niedrigerem Radius (low radius design) und
stellen es einem System mit peripherer Kühlluftzufuhr (Begriff von Geis (2002)) gegenüber,
in der die Kühlluft wie in Abb. 3.1(d) direkter zu den Schaufelkanälen geleitet wird. Darum
wird diese letzte Konfiguration zugleich direktes System (vgl. Geis (2002), Dittmann (2006),
Schneider (2005)) genannt. Später führten Schneider (2005) und Jarzombek et al. (2006) die
englischen Ausdrücke Low Radius, Mid Radius und High Radius Preswirl ein, um den radia-
len Versatz zwischen dem Drallerzeugeraustritt und Receiverkanaleintritt zu bezeichnen, wie in
Abb. 3.1(e), bzw. Abb. 3.1(d) und Abb. 3.1(f) verdeutlicht ist. Schließlich ist die Benennung
dieser Sekundärluftsystemkomponente in der Literatur beinahe so vielfältig wie ihre Gestaltun-
gen in Gasturbinen. Während in der englischen Literatur Kombinationen mit dem Ausdruck
Preswirl am meisten verbreitet sind (siehe Preswirl System in Dittmann et al. (2002a), Preswirl
Rotor-Stator System in Wilson et al. (1997), Preswirled Cooling Air Delivery System in Chew
et al. (2003) oder Preswirl Rotating-Disc Systems in Karabay et al. (2000)), werden die spezi-
fischen Begriffe der Gasturbinenhersteller TOBI (Tangential Onboard Injector) oder ATS (Air
Transfer System) von Scricca und Moore (1997) bzw. von Jennions et al. (1998) und Granovs-
kiy et al. (2009) auch zur Benennung des Vordrall-Kühlluftsystems verwendet.
Die Vielfältigkeit in der Gestaltung dieser Komponente lässt vermuten, dass sie das Ergebnis ei-
nes komplexen Auslegungsprozesses ist. Neben strömungstechnischen Merkmalen bestimmen
mechanische, konstruktive, fertigungstechnische und kostenrelevante Kriterien die endgültige
Konstruktion mit. Obwohl eine Optimierung des Vordrall-Kühlluftsystems die Berücksichti-
gung erwähnter Aspekte erfordert, wird sich die vorliegende Analyse vornehmlich auf seine
Strömungseffekte beschränken. Hierzu dient im nächsten Abschnitt die Beschreibung der glo-
balen Druck- und Temperaturänderungen der Kühlluft als Einstieg in die strömungsseitigen
Grundprinzipien des Vordralldüsensystems.
3.1.2 Globale Druck- und Temperatur-Änderungen der Kühlluft
Die Entwicklung eines effizienten Vordralldüsensystems führt in einem ersten Schritt zu der
Frage, wie hoch die Kühllufttemperatur Ttrel 6 am Schaufelfuß (Position 6 in Abb. 3.2) ist, wenn
der Kühlluftmassenstrom, der Plenumsdruck pt 0 und die Plenumstemperatur Tt 0 (Position 0 in
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Abb. 3.2: Schematische Darstellung der Hauptschnittstellen eines Vordrall-Kühlluftsystems
Abb. 3.2) sowie der am Schaufelfuß benötigte relative Totaldruck ptrel 6 vorgegeben sind. Mit
Hilfe einer einfachen thermodynamischen Betrachtung der Druck- und Temperaturänderungen
der Kühlluft werden die Kühllufttemperatur Ttrel 6 und ihr entsprechender theoretisch minimaler
Wert Ttrel 6min berechnet. Klargestellt wird bei dieser Methode, dass die Lufttemperatur Ttrel 6
vorwiegend durch das Druckverhältnis ptrel 6/pt 0 über das Kühlluftsystem bestimmt ist. Dies
sollte besondere Beachtung finden.
Zu diesem Zweck werden Änderungen des Totaldrucks und der Totaltemperatur der Kühlluft
in den h-s Diagrammen von Abb. 3.3 schematisch dargestellt. Hierzu werden folgende Ver-
einfachungen durchgeführt: Alle Wände werden adiabat betrachtet und eine Vermischung der
Kühlluft mit anderen Strömungen in der Vordrallkammer wird ausgeschlossen. Nur der Luftzu-
stand im Versorgungsplenum 0, in der Vordrallkammer kurz vor dem Receivereintritt 2 und am
Schaufelfuß 6 sind in Abb. 3.3 angezeigt. Damit kann in Abb. 3.3 erkannt werden, dass zuerst
Totaldruckverluste pt 0−pt 2 vom Drallerzeuger bis zum Receivereintritt auftreten. Die Total-
temperatur der Kühlluft bleibt aber zwischen Position 0 und 2 konstant. Danach wird entweder
die Kühlluft bis zum Schaufelfuß entspannt (vgl. Abb. 3.3(a)) oder verdichtet (vgl. Abb. 3.3(b)
und 3.3(c)). Während der Entspannung vom Zustand 2 bis 6 gibt die Kühlluft Arbeit zur Tur-
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(c) pt 6 > pt 0 , Tt 6 > Tt 0
Abb. 3.3: h-s Diagramme der charakteristischen Zustandsänderungen der Kühlluft im Vordrall-
Kühlluftsystem - adiabate Betrachtung mit 0: Drallerzeugereintritt, 2: Eintritt der
Receiverkanäle, 6: Eintritt der Schaufelkanäle (vgl. Abb. 3.2)
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erste Fall gilt für die meisten Vordrall-Kühlluftsysteme. Dennoch können für einen großen Ra-
dienunterschied zwischen dem Receivereintritt 2 und dem Schaufelfuß 6 (vgl. Abb. 3.1(c)) die
Situationen von Abb. 3.3(b) und 3.3(c) entstehen. Der Endzustand der Entspannung und der
Verdichtung sind in Abb. 3.3 durch den Totaldruck pt 6 und die Totaltemperatur Tt 6 im nicht
rotierenden Bezugssystem definiert. Weder die Rotorarbeit a2−6 noch der Druck pt 6 und die
Temperatur Tt 6 können gemessen werden. Mit der Annahme, dass die tangentiale Geschwindig-
keit am Schaufelfuß ct 6 gleich der Rotorumfangsgeschwindigkeit u6 ist, können aber Tt 6 und
pt 6 aus den messbaren Größen relativer Totaltemperatur Ttrel 6 und relativem Totaldruck ptrel 6
wie folgt berechnet werden:
Tt 6 = Ttrel 6+
u26
2cp







Dabei ist die Rotorumfangsgeschwindigkeit u6 proportional zum Radius r6 und zur Winkelge-
schwindigkeit ω nach Gl. (3.2).
ui = ω ri mit: ω = 2pi n und i= [0,...,8] (3.2)
wobei n die Drehzahl der Turbinenscheibe ist.
Nach der Beschreibung der möglichen Kühlluftpfade in Abb. 3.3 wird ersichtlich, dass die mi-
nimale theoretisch erreichbare Kühllufttemperatur Ttrel 6min für ein ideales adiabates Vordrall-
Kühluftsystem anhand Gl. (3.3) ermittelt werden kann.







wobei hier die Kühlluft mit einem konstanten Isentropenexponent κ als perfektes Gas betrachtet
wird. Aus Abb. 3.3 kann auch eine einfache Berechnungsmethode für die Kühllufttemperatur
Ttrel 6 eines verlustbehafteten Vordralldüsensystems abgeleitet werden. Gl. (3.4) zeigt, dass zur
Berechnung von Ttrel 6 die Kenntnis des Parameters ηp6 genügt. ηp6 wird in dieser Arbeit analog
zu der im Turbomaschinenbau verwendeten Terminologie polytroper Wirkungsgrad genannt,



















für pt 6 > pt 0 und Tt 6 > Tt 0
Gl. (3.3) und (3.4) zeigen den ersten ungünstigen Effekt für die Schaufelkühlung. Bei einem ge-
gebenen Design begleitet eine Reduzierung der Kühllufttemperatur Ttrel 6 eine Absenkung des
Versorgungsdrucks ptrel 6. Aus diesem Grund muss beim Vergleichen der Effizienz unterschied-
licher Vordralldüsensysteme die Temperaturabsenkung Ttrel 6−Tt 0 im Zusammenhang mit dem
erreichten Kühlluftdruck ptrel 6 gebracht werden. Dabei kann der polytrope Wirkungsgrad ηp6
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dazu dienen, die Effizienz in Bezug zu einem idealen System zu quantifizieren. Dennoch hat
die Verwendung des polytropen Wirkungsgrades in diesen Zusammenhang mehrere Nachteile.
Für den Fall pt 6 < pt 0 und Tt 6 > Tt 0 (vgl. Abb. 3.3(b)), der wie in Abschnitt 7.1 gezeigt wird
bei modernen Vordralldüsensystemen auftreten kann, ergibt sich ein negativer Wert für ηp6.
Des weiteren liefert ηp6 keine Aussage über die Temperaturänderungen ab, die durch die Ver-
mischung mit anderen Strömungen in der Vordrallkammer oder durch die Wärmekonvektion
mit der Struktur verursacht werden. Schließlich gibt Gl. (3.4) keinen Hinweis über die Position
und die Natur der Strömungsverluste in der Kühlluftkomponente. Insbesondere zeigt Gl. (3.4)
in keiner Weise, warum ein Vordrall stromaufwärts der Receiverkanäle für die Effektivität des
Systems vorteilhaft sein sollte. Eine weitere Detaillierung der Strömungsvorgänge wird daher
im nächsten Abschnitt durchgeführt. Es sei noch vermerkt, dass in der verfügbaren Literatur
keine Werte für ηp6 zu finden sind.
3.1.3 Vordralleffekte
Die Präsenz eines Drallerzeugers in jedem Vordrall-Kühlluftsystem (siehe Abb. 3.1) führt zu
der Frage nach den Grundlagen drallbehafteter Strömungen in Vordrallkammern. Dazu werden
nun weitere relevante Grundprinzipien für die Bestimmung der Effizienz dieser Komponente
eingeführt.
Wie bereits in der Einleitung erwähnt, ist die erste Aufgabe des Drallerzeugers, die Kühlluft am
Eintritt der rotierenden Receiverkanäle mit einem relativen Anströmwinkel β von nahezu 0o zu
führen. Der Strömungswinkel β für den Fall ohne und mit Drallerzeuger ist zusammen mit der
Rotorumfangsgeschwindigkeit u, der absoluten Strömungsgeschwindigkeit c und der relativen
Strömungsgeschwindigkeit w in Abb. 3.4 schematisch dargestellt. Der Vordrall verkleinert das
Strömungsablösungsgebiet, welches im Gegenfall (siehe Abb. 3.4(a)) den Eintritt der Receiver-
kanäle teilweise versperrt. Dadurch kann der Totaldruckverlust zwischen der Vordrallkammer
(Position 2 in Abb. 3.2) und dem Schaufelfuß (Position 6 in Abb. 3.2) minimiert werden. Um
die damit erzielte Reduzierung der Druckverluste zu bestimmen, sollen noch Berechnungsansät-





























(b) Luftzufuhr mit Vordrall: ct 2 > 0
Abb. 3.4: Geschwindigkeitsdreiecke stromauf der Receiverkanäle
(Nomenklatur wie in Abb. 3.1 und 3.2)
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schon hier angemerkt werden, dass die Ablösungsgefahr am Eintritt der Receiverkanäle die ma-
ximale Drallgeschwindigkeit ct 2 auf etwa die Umfangsgeschwindigkeit u2 (vgl. Gl. (3.2)) am
Receiverseintritt begrenzt. Diese Begrenzung liegt am Receivereintritt, der häufig senkrecht zur
Rotordrehrichtung orientiert ist. Als Konsequenz werden die Vordralldüsensysteme daher mei-
stens mit einer nominalen Drallsituation ct 2 ≈ u2 ausgelegt, obwohl diese Einstellung kein Mini-
mum für die Kühllufttemperatur darstellt. Die Kühllufttemperatur kann nämlich beim Erhöhen
der Strömungsgeschwindigkeit ct 2 stetig reduziert werden. Dieser von der Strömungsablösung
unabhängige Effekt soll nun ausführlicher diskutiert werden.
Durch Induzieren eines Dralls stromaufwärts der Receiverkanäle kann die Arbeit des Rotors
reduziert werden, die benötigt wird, um die Kühlluft auf die Umfangsgeschwindigkeit der
Receiverbohrungen zu beschleunigen (siehe Bobo et al. (1971), Meierhofer und Franklin (1981),
Laurello et al. (2004), Laurello et al. (2006), Rudolph et al. (2009)). Da die Rotorarbeit ei-
ne Erhöhung der relativen Totaltemperatur (im rotierenden System) der Kühlluft verursacht,
führt die Arbeitreduzierung zu einer Senkung der Kühllufttemperatur. Dies wirkt sich mit einer
möglichen reduzierten Kühlluftmenge und einer leichten Steigerung der Turbinenarbeit doppelt
positiv auf den Gasturbinenwirkungsgrad aus. Diese Effekte können mittels elementarer Glei-
chungen im Folgenden abgeschätzt werden.
Als Referenz wird eine Konfiguration ohne Vordrall (vgl. Abb. 3.4(a)) betrachtet, in welcher die
Kühlluft die absolute Totaltemperatur Tt 2 stromauf der Receiverkanäle besitzt. Am Schaufelfuß
(Position 6 in Abb. 3.2) wird angenommen, dass die tangentiale Geschwindigkeitskomponente
der Strömung ct 6 gleich der Umfangsgeschwindigkeit u6 ist. Beim Anwenden der Energieglei-
chung und der Eulerschen Turbinengleichung an den rotierenden Kanälen zwischen Positionen
2 und 6 ergibt sich für die absolute Totaltemperatur Tt 6:
cp (T
ct 2=0




mit Qct 2=0Wu¨ /cpm˙6 der Temperaturerhöhung aufgrund des konvektiven Wärmeübergangs inner-
halb der rotierenden Kanäle.
Da ct 6 gleich u6 ist, kann der Zusammenhang zwischen der absoluten Totaltemperatur Tt 6 und
der relativen Totaltemperatur im rotierenden System Ttrel 6 wie folgt geschrieben werden:













Dabei ist T6 die statische Temperatur, welche per se unabhängig vom Bezugssystem bleibt. Weil
die relative Totaltemperatur im rotierenden System Ttrel 6 die relevante Größe für die innere
Schaufelkühlung ist, wird Gl. (3.5) in Gl. (3.7) umgeschrieben.







Meierhofer und Franklin (1981) so wie Geis et al. (2004) verifizierten Gl. (3.7) mit Hilfe von
Temperaturmessungen und validierten dadurch ihre rotierenden Temperatursonden. Dabei war
u6 gleich u2 und der Wärmeübergang in den rotierenden Kanälen vernachlässigbar.
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Für die relative Totaltemperatur Tct 2>0trel 6 eines Kühlluftsystems mit Vordrall (siehe Abb. 3.4(b)),
welches die gleiche Kühlluftmenge m˙6, Kühllufttemperatur Tt 2 und Umfangsgeschwindigkeit
u6 wie das Referenzsystem ohne Vordrall hat, ergibt sich in ähnlicher Weise wie in Gl. (3.7):
Tct 2>0trel 6 −Tt 2 =
u26
2cp






Damit entsteht eine Temperaturreduzierung zwischen dem System mit Vordrall und ohne Vor-
drall von:








∣∣∣∣∣<< u2 ct 2cp , (3.9)
wenn angenommen wird, dass die Wärmeabfuhr vergleichsweise relativ gering ist. Es sei auf
Abschnitt 3.2.4.4 für eine Fortsetzung der Diskussion über die Wärmeabfuhr in der Vordrall-
kammer verwiesen. Die mit Hilfe des Vordralls erzielte Reduzierung der Rotorleistung W2−6
im Vergleich zu einem System ohne Vordrall (ct 2 = 0) lautet darüber hinaus:
Wct 2>02−6 −Wct 2=02−6 = m˙6(u26−u2 ct 2)− m˙6 u26 =−m˙6 u2 ct 2 (3.10)
Eine kurze Berechnung mit für Gasturbinen typischen Werten macht das Kühlungspotenzial
des Vordralleffekts ersichtlich. Dazu wird wie bei Bobo et al. (1971) davon ausgegangen, dass
die tangentiale Geschwindigkeit des Vordralls etwa gleich der Umfangsgeschwindigkeit u2 am
Eintritt der Receiverkanäle ist. Mit einem Wert für u2 von 315 ms−1, was für eine 50 Hz statio-
näre Gasturbine (r2 = 1 m) und für ein Triebwerk (n=15000 Umin−1, r2 = 0,2 m) realistisch
ist, und mit einer Kühllufttemperatur von 780 K (cp = 1094 Jkg−1K−1) ergibt sich eine Tem-
peraturreduzierung von 90 K. Gleichung (3.9) zeigt auch, dass bei einer vorgegebenen Um-
fangsgeschwindigkeit u2 die Senkung der Kühllufttemperatur direkt proportional zum Vordrall
ct 2 ist. Außerdem ist nach Gl. (3.9) die maximal erreichbare Temperaturreduzierung erstens
durch die von der Turbinenauslegung gegebene, möglichst maximale Umfangsgeschwindigkeit
u2 und zweitens gegebenenfalls durch die Schallgeschwindigkeit am Austritt des Drallapparats
begrenzt.
Da für beide Konfigurationen - mit und ohne Vordrall - dieselbe absolute Temperatur Tt 2 in
Gl. (3.9) angenommen wurde, stellt sich nun die Frage, ob die drallbehaftete Strömung einen
zusätzlichen Einfluss auf das Temperaturniveau in der Vordrallkammer hat. Mit Hilfe einer
analytischen Abschätzung des Reibmoments einer turbulenten Strömung auf einer rotierenden
Vollscheibe durch Goldstein (1935) schlägt Geis (Geis (2002) und Geis et al. (2004)) einen
vereinfachten analytischen Ausdruck für die an die Kühlluft innerhalb der Vordrallkammer an-
gebrachte Rotorleistung Wvϕ∞≥01−2 vor (siehe auch Abschnitt 3.2.3.2):








wobei vϕ∞, ρ∞, ν∞ jeweils die tangentiale Geschwindigkeit, die Dichte und die kinematische Vis-
kosität der Strömung außerhalb der Rotorgrenzschicht sind. Außerdem bezeichnen in Gl. (3.11)
16 Analyse des Vordrall-Kühlluftsystems
rmin, rmax, und rm = (rmax+ rmin)/2 den inneren, äußeren bzw. mittleren Radius der Vordrall-
ringkammer.
Gl. (3.11) zeigt, dass der Vordrall vϕ∞ die auf die Strömung übertragene Arbeit der rotieren-
den Ringkammer-Fläche reduziert. Demzufolge sinkt die Reibungsaufheizung, die für die Stei-
gerung der Temperatur Tt 2 gegenüber der Kühllufttemperatur Tt 1 am Eintritt in die Vordrall-
kammer verantwortlich ist. Dieser zusätzliche positive Vordralleffekt ist bei Rotor-Stator und
Rotor-Rotor-Ringkammern schon lange bekannt (siehe Patentschrift von Rolls-Royce (1970)).
Nach Gl. (3.11) kann sogar ein Überdrall (vϕ∞ > u) in der Vordrallkammer die absolute Kühl-
lufttemperatur Tt 2 senken, wenn angenommen wird, dass die Temperaturerhöhung aufgrund
konvektiven Wärmeübergangs und Leckage in die Vordrallkammer vernachlässigbar ist. Wenn-
gleich in Rotor-Stator Zwischenräumen die Erwärmung der Kühlluft mehr als 100 K erreichen
kann (siehe Zitierung von Haaser et al. (1987) in Geis (2002)), ist die Reibungsaufheizung der
Luft eines Vordrallkühlluftsystems Wvϕ∞≥01−2 wegen der bedeutenden Kühlluftmenge sogar mit
leichtem Vordrall eine Größenordnung niedriger als die Eulerleistung Wvϕ∞≥02−6 . Eine Abschät-
zung dieses Verhältnisses ist in Anhang A.1 dokumentiert.
Dagegen ist aber die Reibungsaufheizung für die Lufttemperatur in der Rotor-Grenzschicht
und dadurch für die Wandtemperatur der Rotorscheibe von Bedeutung. Dies wird mit Hilfe der
Betrachtung der adiabaten Wandtemperatur deutlicher. Hierzu wird der Ausdruck von Chew
(1985) für die adiabate Rotorwandtemperatur in einer Kavität mit einer rotierenden Strömung
verwendet. Mit der Voraussetzung, dass die Geschwindigkeit in der Freiströmung sehr klein ist,
gilt für die adiabate Wandtemperatur Tvϕ∞=0aw des Rotors (weitab von den Receiverbohrungen)






(mit: R≈ Pr 13 ) (3.12)
wobei Tvϕ∞=0t∞ = T
vϕ∞=0
∞ und R die absolute Totaltemperatur außerhalb der Rotorgrenzschicht
bzw. der Rückgewinn-Faktor (auf Englisch recovery factor) sind. Die entsprechende adiabate









(mit: R≈ Pr 13 ) (3.13)
Die analytische Herleitung von Gl. (3.13) kann in der Veröffentlichung von Owen (1971) und
von Chew (1985) gefunden werden. Ihre experimentelle Validierung wurde erst später von El-
Oun und Owen (1988) in einer Rotor-Stator Kammer mit radial nach außen gerichteter Massen-
strömung durchgeführt. Von einer weiteren experimentellen Bestätigung wird nicht berichtet,
während die CFD-Berechnungen von Karabay et al. (2001b) und Farzaneh-Gord et al. (2005)
sie stützen. Trotzdem wird der adiabate Wandtemperaturunterschied ohne oder mit Drall wie
folgt abgeschätzt:
Tvϕ∞>0aw −Tvϕ∞=0aw ≈−uvϕ∞cp mit R≈ 1 und T
vϕ∞>0
t∞ ≈ Tvϕ∞=0t∞ (3.14)
Gl. (3.14) und Gl. (3.9) zeigen, dass die Temperaturreduzierung in der Rotorgrenzschicht von
gleicher Größenordnung ist wie die Temperaturabsenkung der Kühlluft, die die Turbinenschau-
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fel versorgt. Um die vorteilhafte Wirkung des Vordralls auf die Rotorwandtemperatur vollstän-
diger beschreiben zu können, muss aber sein Einfluss auf die Wärmeübergangszahlen mitbe-
rücksichtigt werden, wie in Abschnitt 6.3 noch erläutert wird.
Darüber hinaus kann der Vordrall eine positive Wirkung auf die innere und äußere Dichtung der
Vordrallkammer (Position 8 und 7 in Abb. 3.1) aufweisen. Wie in der Vordrallkammer kann der
Vordrall am Eintritt der Dichtung die Reibleistung der Dichtungen reduzieren. Hier soll auf die
experimentellen Arbeiten von McGreehan und KO (1989) und Denecke et al. (2005) verwiesen
werden. Durch den Vordrall kann sogar der Durchflussbeiwert von Labyrinthdichtungen leicht
abnehmen (um maximal 10% nach den Messergebnissen von Denecke et al. (2004)). Die Frage,
in wieweit der Vordrall für die Temperatur und Integrität der Dichtungen von Vorteil ist, kann
wiederum nur durch eine Berücksichtigung des konvektiven Wärmeübergangs beantwortet wer-
den. Hier können die am ITS durchgeführten experimentellen Arbeiten von Waschka (1991)
und Willenborg et al. (2002) als Einführung in diese Thematik dienen.
Nach der Betrachtung der Grundprinzipien, die den Vordrall stromaufwärts der Receiverboh-
rungen begründen, kann weiterhin die Effizienz von Vordralldüsensystemen nicht bestimmt
werden. Hierzu fehlen Daten über die Druckverluste und das Durchflussverhalten. Außerdem
ist die Kenntnis des Vordralls ct 2, der Reibungsaufheizung und der Wärmeübergang innerhalb
der Vordrallkammer eine Grundvoraussetzung zur Bestimmung der Kühllufttemperatur eines
Vordralldüsensystems. Dies soll nun in Folgendem mit Hilfe von Ergebnissen aus der Literatur
diskutiert werden.
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Obwohl die positiven Effekte des Vordralldüsensystems bei den Herstellern von Gasturbinen
bereits vor Anfang der 70er Jahre bekannt waren (siehe Patentschrift von Bobo et al. (1971)),
kamen die ersten veröffentlichten Untersuchungen über Vordralldüsensysteme mit Meierhofer
und Franklin (1981) und später mit El-Oun und Owen (1988) erst in den 80er Jahren auf. Dank
der Publizierung experimenteller Daten und dank leistungsfähiger Berechnungsmöglichkeiten
erhöhte sich in den letzten zehn Jahren die Anzahl der veröffentlichten Arbeiten zur Validie-
rung von analytischen und numerischen Auslegungsmethoden. Die Ergebnisse sollen nun in
eine einheitliche Form gebracht werden, um die diskutierten Effekte genauer quantifizieren zu
können. Hierzu sollen Kennzahlen eingeführt werden, die für die Ermittlung von Kühlluftmas-
senstrom und Kühlluftdruck am Eintritt der Receiverbohrungen benützt werden. Danach sollen
Ergebnisse abgeleitet werden, anhand derer der Vordrall stromaufwärts der Receiverbohrungen
bestimmt werden kann. Dadurch können die Kennlinien, die die Änderungen der Kühllufttem-
peratur realer Vordralldüsensysteme beschreiben, besser verstanden werden. Schließlich wird
eine erste Antwort zur Gesamteffizienz dieser Komponente gegeben. Da die Ergebnisse in der
Literatur meistens in Zusammenhang mit dimensionslosen Strömungsgrößen dargestellt wer-
den, müssen zuvor die entsprechenden Strömungsparameter eingeführt werden. Im weiteren
Verlauf wird auch auf mehrere ungeklärte Fragestellungen hingewiesen, die die experimentel-
len Untersuchungen der vorliegenden Arbeit motiviert haben.
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3.2.1 Dimensionslose Einflussparameter
3.2.1.1 Achsensymmetrische Rotor-Stator Strömungen
Die Strömung in der Vordrallkammer hängt von dimensionslosen Einflussgrößen ab, die für die
Übertragung der in Prüfständen gewonnenen Messergebnisse auf das Druck- und Temperaturni-
veau einer Gasturbine erst identifiziert werden müssen. Dies ist in dieser Arbeit von besonderer
Bedeutung, weil in der Praxis nutzbare Korrelationen aus den experimentell gewonnenen Daten
abgeleitet werden sollen.
Ein Grossteil der in der Literatur vorhandenen Arbeiten über Vordralldüsensysteme wird an-
hand von Ähnlichkeitsparametern beschrieben, die aus Untersuchungen bei achsensymmetri-
schen Rotor-Stator Strömungen gewonnen wurden. Ziel dieses Abschnitts ist deshalb, diese
Einflussgrößen einzuführen. Dabei sollen die Haupteffekte und Ergebnisse aufgezeigt werden,
die den Einsatz dieser Parameter in achsensymmetrischen Rotor-Stator Strömungen begründen.
Daraus kann abgeleitet werden, ob sie für das Vordralldüsensystem ebenso geeignet sind. Diese
Begründung wird selten in der Literatur diskutiert. Daher ist es hier nötig auf diese Thema-
tik einzugehen, da eine erfolgreiche Übertragung der Messdaten auf Gasturbinenbedingungen
davon abhängt.
Zur Einführung der relevanten Strömungsgrößen genügt die Analyse des generischen Falls, in
dem die Rotor-Stator Kammer aus einem axialen Spalt mit der Breite s besteht (siehe Abb. 3.5).
Der Spalt ist von zwei zur Rotorachse z senkrechten Wänden begrenzt, von denen eine mit der
Winkelgeschwindigkeit ω rotiert. Die Rotor-Stator Kammer endet an beiden Wänden bei den
Radien rmin und rmax. Üblicherweise entsteht in der Ringkammer eine drallbehaftete Strömung,
deren tangentiale Geschwindigkeitskomponente vϕ∞ mit Hilfe des Kernrotationsfaktors k (auch





Ein radial überlagerter Massenstrom m˙rad kann die Luft durch den Spalt spülen. m˙rad wird, wie
alle anderen in dieser Arbeit vorkommenden radialen Massenströme, positiv gezählt, wenn die
gespülte Luft vom kleineren zum größeren Radius strömt. Außerdem werden die Indizes S und


































Abb. 3.5: Konventionen und Darstellungen der Grenzschichten im Rotor-Stator System
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Die Umfangs-Reynolds-Zahl Reϕ (vgl. Gl. (3.16)) zählt zu den ersten Ähnlichkeitsparametern
von achsensymmetrischen Rotor-Stator Strömungen, welche zur Charakterisierung der Strö-





Als Begründung können die Geschwindigkeitsmessungen und theoretischen Überlegungen von
Daily und Nece (1960) erwähnt werden. In Abhängigkeit von der Umfangs-Reynolds-Zahl Reϕ
und der dimensionslosen Spaltweite s/rmax klassifizieren sie die Strömung in Rotor-Stator Kon-
figurationen ohne radial überlagerten Massenstrom in vier Regime. Die Zusammenstellung ver-
öffentlichter Ergebnissen durch Owen und Rogers (1989) zeigt insbesondere den Umschlag von
laminarer zur turbulenter Grenzschicht in einer unendlich breiten Kammer (s/rmax > 0,05)
bei einer kritischen Umfangs-Reynolds-Zahl von Reϕ ≈ 1,8 ·105 voraus. Trotz weniger Arbei-
ten über den laminar-turbulenten Übergang im Rotor-Stator System mit einem radialen Massen-
strom (Zitat von Owen et al. (1985)) wird meistens vorausgesetzt, dass die Rotor-und Stator
Grenzschicht in Ringkavitäten von Gasturbinen turbulent und durch eine rotierende Kernströ-
mung getrennt sind. Dieser Zustand, den Daily und Nece (1960) Regime IV nennen, wird da-
durch ebenso in der Vordrallkammer eines Vordralldüsensystems angenommen. Reϕ genügt
aber zur Charakterisierung der Rotor- und Stator-Grenzschicht einer drallbehafteten Freiströ-
mung nicht, wie nun gezeigt wird.
Zwei weitere wichtige Einflussparameter für Rotor-Stator-Systeme sind der dimensionsfreie




und λT i = CwiRe
− 45
ϕ mit: i = [rad; R; S; ...] (3.17)
Um ihre Relevanz für das Vordralldüsensystem beurteilen zu können, müssen erst allgemei-
ne Erkenntnisse über den radialen Massenstrom m˙R/S in der Rotor- (Index R) oder Stator-
Grenzschicht (Index S) erinnert werden. Diese Erläutung wird auch als Gelegenheit benützt,
spezifische Begriffe von Rotor-Stator Systemen einzuführen.
Zum einen ist nach der Kontinuitätsgleichung (3.18) die Änderung von m˙R/S maßgeblich für
die axiale Geschwindigkeitskomponente vz∞ am Grenzschichtende (z= δR/S nach Abb. 3.5).
Das Vorzeichen von vz∞ ermöglicht die Trennung zwischen Ringbereichen, wo die Strömung
in die Grenzschicht angesaugt wird (vz∞ < 0 nach Abb. 3.5) und Ringbereichen, wo sie die
Grenzschicht verlässt (vz∞ > 0 nach Abb. 3.5). Diese Bereiche werden in der Literatur häufig








Wenn dagegen vz∞ null ist, wird nach Gl. (3.18) der Massenstrom m˙R/S entlang des Radius kon-
stant. In diesem Fall wird die Grenzschicht in der englischensprachige Literatur (siehe Owen
et al. (1985), Owen (1988), Owen und Rogers (1989)) non-entrainment layer genannt, als Ge-
gensatz zu entrainment layer für die negative axiale Geschwindigkeitskomponente vz∞. Auch
der Begriff Ekman-Grenzschicht kann für die non-entrainment layer verwendet werden.





















(d) m˙radµrmax > 0
Abb. 3.6: Schematische Darstellung der Strömungslinien für breite Spalte und überlagerte
radiale Massentröme m˙rad (vgl. Owen und Rogers (1989), Owen et al. (1985))
Die Identifizierung dieser Grenzschichttypen über die Kenntnis des radialen Massenstroms
m˙R/S ist insofern wichtig, als Zusammenhänge von m˙R/S mit der Wandreibung und dem Wär-
meübergang sowie auch mit der radialen Drallverteilung in der Kernströmung bestehen. Mit
Hilfe des Ekman-Ansatzes (vgl. Owen und Rogers (1989)) kann sich beispielsweise die über





















Dabei stellt τϕwR/S in Gl. (3.19) und (3.20) die Umfangskomponente der Wandschubspannung
dar. ω ′ ist in der Ekman-Vereinfachung eine beliebige konstante Winkelgeschwindigkeit - um
die gleiche Rotorachse z - eines Hilfebezugsystems, die je nach Grenzschichttyp bevorzugte








= 1 , τϕwR ≤ 0 für k≤ 1 und τϕwR ≥ 0 für k≥ 1
Aus Gl. (3.20) kann zum einen die Ursache der Strömungsrichtung in Rotor-Stator Grenz-
schichten interpretiert werden. Um die auf die Strömung wirkende Wandreibung in der Rotor-
Grenzschicht einer drallbehafteten Strömung mit einer Drallzahl k kleiner als eins auszuglei-
chen, muss nach Gl. (3.20) ein radial nach außen fließender Massenstrom (m˙R > 0) entstehen
(siehe Abb. 3.6). Bei einer Drallzahl größer als eins ändert sich das Vorzeichen der Wandschub-
spannung τϕwR und damit die Richtung der radialen Geschwindigkeitskomponente (m˙R < 0)
entlang der Rotor-Grenzschicht (siehe Abb. 3.6(c)). Obwohl der Ekman-Ansatz mathematisch
für eine Drallzahl nahezu gleich eins begründet ist, kann er auch als Abschätzung für die Stator-
Grenzschicht verwendet werden (siehe Owen (1988)). Dabei erkennt man, dass aufgrund der
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positiven Schubspannung τϕwS in Gl. (3.20) eine radial nach innen fließende Wandströmung
auftreten wird. Die in Abb. 3.6 gezeigten Fälle wurden nicht nur analytisch hergeleitet, sondern
wurden auch bei zahlreichen Messungen beobachtet (siehe Daily und Nece (1960), Daily et al.
(1964), Dibelius et al. (1982) und Owen et al. (1985))
Aus Gl. (3.20) können auch einfache analytische Beziehungen zwischen m˙R/S und dem Kernro-
tationsfaktor k hergeleitet werden. Hierzu ist die Voraussetzung eines Wandreibungsgesetzes nö-
tig. Üblicherweise (siehe Owen und Rogers (1989)) wird für eine turbulente Stator-Grenzschicht
die folgende mathematische Annäherung des universalen logarithmischen Wandgesetzes ver-
wendet:∣∣∣∣v∞ refuτ














durch die relative Geschwindigkeit w∞ ref = (v2r∞+w
2
ϕ∞)
0,5 in Gl. (3.21) ersetzt. Um die in
Gl. (3.21) eingeführte Grenzschichtdicke δR/S zu bestimmen, werden in der Grenzschicht häu-
fig Geschwindigkeitsprofile vr/vr∞ = f1(z/δ) und vϕ/vϕ∞ = f2(z/δ) angenommen (siehe Kármán
(1921)). Zusätzlich wird gleichzeitig die folgende Beziehung zwischen der radialen und tangen-






=−f(k) siehe Gl. (3.27) für typische Werte (3.22)
Beim Kombinieren von Gl. (3.19), (3.21) und (3.22) ergeben sich somit Gl. (3.23) bis (3.27),
die aus verschiedenen Literaturquellen (siehe unten) für diese Studie im folgenden zusammen-
gefasst wurden.
Frei rotierende Scheibe
































Owen und Rogers (1989)
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 81(1+ f2(k)) 38
49(23+37k)f(k)
 45 (3.27)
wobei r∗ die dimensionslose radiale Position r∗ = r/rmax ist.
Durch Gl. (3.20) sowie durch Gl. (3.23) bis (3.26) wird ersichtlich, dass vorzugsweise Massen-
ströme in Ringkavitäten mit Hilfe von Cwi und λT i dimensionslos ausgedrückt werden können.
Damit wird auch klar, dass sich die Potenz 4/5 in der Definition von λT i allein aus der mathe-
matischen Annäherung des logarithmischen Wandgesetzes in Gl. (3.21) ergibt.
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Cwi und λT i ermöglichen es, nicht nur Erkenntnisse über Grenzschichtparameter zu gewinnen,
sondern können Aussagen über die radiale Drallverteilung in der Kernströmung liefern. Hier-
zu wurden zwei Beispiele von achsensymmetrischen Rotor-Stator Strömungen gewählt. Wie
Owen (1988) vorgeschlagen hat, wird mit dem Ekman-Ansatz (Gl. (3.24) und (3.25)) die Kon-
tinuitätsgleichung m˙R+ m˙S = m˙rad in eine Konfiguration mit radial nach außen überlagertem
Massenstrom 0,140((1−k) |1−k| 35 −k 45 ) = λTradr∗− 135 . Damit zeigt letztere Gleichung, dass k
nur eine Funktion von λTrad und Radius r/rmax ist. Gl. (3.28) von Daily et al. (1964), die Ge-
schwindigkeitsmessungen der Kernströmung bei verschiedenen radial nach außen fließenden
Massenströmen korreliert, beweist, dass die vorherige Aussage sich nicht nur auf theoretische








für 0≤ λTrad ≤ 0,065 ; 2,9 ·105 ≤ Reϕ ≤ 6,9 ·105 (3.28)
Weitere Untersuchungen weisen dennoch darauf hin, dass Reϕ , Cwi und λT i einen sekundären
Einfluss auf die radiale Drallverteilung in einer Ringkavität mit radial nach innen gerichtetem
Massenstrom haben. Insbesondere nehmen Owen et al. (1985) an, dass es keine universale
Beziehung zwischen k, λTrad und r/rmax (wie Gl. (3.28)) gibt, sondern dass der Drallverlauf
besonders von den Bedingungen am äußerem Radius wie dem Vordrall abhängt. Später zeigen
in Owen und Rogers (1989) dokumentierte numerische Ergebnisse von Ong und Vaughan, dass
die Vordrallverteilung vor allem abhängig von der Eintrittsdrallzahl kr=rmax ist. Damit kann ange-
nommen werden, dass weitere Strömungsparameter die Strömung in der Vordrallkammer eines
Vordralldüsensystems bestimmen. Dies wird im nächsten Abschnitt deutlicher.
3.2.1.2 Vordrallkammer Strömungen
Während erste Ähnlichkeitsparameter aus der Grenzschichttheorie für achsensymmetrische
Rotor-Stator Systeme übernommen wurden, wurden die restlichen Einflussgrößen aus der Ana-
logie zwischen einem Vordralldüsensystem und einer Turbinenstufe abgeleitet. Somit schla-
gen Meierhofer und Franklin (1981) die Mach-Zahl, zwei Geschwindigkeitsdreiecke und die
Reynolds-Zahl als dimensionslose Einflussgrößen vor. Wenngleich sie keine explizite Definiti-
on dieser Parameter vorgeben, können sie leicht aus ihrer Arbeit und nachfolgenden Veröffentli-
chungen abgeleitet werden. Meierhofer und Franklin (1981) nutzen die maximale thermodyna-
misch mögliche tangentiale Geschwindigkeit ct 1 is:
















Dabei ist Π das Druckverhältnis über dem Vordrallapparat, α der Austrittwinkel des Vordrall-
apparats, wie schon in Abb. 3.4(b) gezeigt. Die als Indizes stehenden Nummern bezeichnen die
Position im Vordralldüsensystem, die in Abb. 3.2 bereits eingeführt wurde und im Laufe die-
ser Arbeit weiter verwendet werden. Wie in Abschnitt 3.1.3 angedeutet, bleibt Π üblicherweise
kleiner als das kritische Druckverhältnis (siehe Gl. (3.29)). Dank Gl. (3.29) kann die isentrope
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Als Alternative zur Mach-Zahl Ma1 is bietet sich auch das Druckverhältnis Π an, wenn κ nahe-
zu konstant bleibt.
Allein durch die Temperaturmessungen von Meierhofer und Franklin (1981) und später durch
Geschwindigkeitsmessungen anderer Autoren (siehe Abschnitt 3.2.3.1) wird klar, dass die isen-
trope Mach-Zahl Ma1 is, bzw. die isentrope Geschwindigkeit ct 1 is, den Drall in der Vordrallkam-
mer stark überschätzt. Um den Vordrall genauer zu quantifizieren, nutzen dann viele Autoren
eine tangentiale Geschwindigkeit ct 1, die entsprechend der Kontinuitätsgleichung aus demMas-
senstrom am Düsenaustritt m˙1 hergeleitet wird, und die zu einem weiteren von Meierhofer und
Franklin (1981) erwähnten Einflussparameter führen wird.




Die Dichte amDüsenaustritt wird aber je nach Veröffentlichung unterschiedlich berechnet. Wäh-
rend El-Oun und Owen (1988) sowie Yan et al. (2003) eine mittlere Dichte in der Vordrallkam-













Die Berechnung von ct 1, ρ1 und T1 erfolgt dann iterativ anhand von Gl. (3.31) und (3.32),
wenn m˙1, Tt 0, pt 0 und p1 bekannt sind. In Gl. (3.31) und (3.32) wird vorausgesetzt, dass die
Wärmezufuhr entlang des Drallerzeugers vernachlässigbar ist (Tt 0 = Tt 1). Da weiterhin ange-
nommen werden kann, dass der reale Massenstrom m˙1 für ein gegebenes Druckverhältnis Π
implizit Eintritts- und Austrittstotaldruckverlust sowie Wandreibung darstellt, wird am ITS c1
polytrope Geschwindigkeit genannt (siehe Dittmann et al. (2002b) oder Geis (2002)). Im Prin-
zip ist der Unterschied zwischen der Definition von El-Oun (1988), Yan et al. (2003) und der
sogenannten polytropen Geschwindigkeit minimal. Aufgrund Ihrer Eindeutigkeit wird aber in
dieser Arbeit die Definition von Dittmann et al. (2002b) und Geis (2002) bevorzugt und wei-
ter verwendet. Das Verhältnis ct 1/ct 1 is ist etwa gleich dem Durchflussbeiwert der Düsen CdV
(siehe Gl. (3.35)). Der exakte Zusammenhang ist im Kapitel 5.3.1 beschrieben. Die meisten
Autoren lassen ct 1 durch die Umfangsgeschwindigkeit u1 dimensionslos ausdrücken. Das Ver-





Somit bilden K1 und der geometrische Düsenaustrittwinkel α (Abb. 3.4(b)) zwei weitere
dimensionslose Parameter, aus denen die Geschwindigkeitsdreiecke konstruiert werden können.
Endlich ergeben sich die für den Rotor bzw. Stator relevanten Reynolds-Zahlen in ähn-
licher Weise wie für Rotor-Stator Strömungen (siehe Gl. (3.23) bis (3.26)) aus den jeweili-
gen folgenden Verknüpfungen zwischen Drallzahl und Umfangs-Reynolds-Zahl K1 ·Reϕ und
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|K1−1| ·Reϕ . Somit ist Reϕ allein keine aussagekräftige Größe für die Grenzschichten inner-
halb einer Vordrallkammer.
Während die Mach-Zahl Ma1 is oder das Druckverhältnis Π in vielen Veröffentlichungen kaum
erwähnt werden, bevorzugen Owen et al. Cwi oder λT i, wie sie im vorherigen Abschnitt defi-
niert wurden. Cwi oder λT i stehen in keiner Weise im Widerspruch zu den hier eingeführten














ϕ mit: m˙7 = m˙8 (vgl. Abb 3.2) (3.34)
Gl. (3.34) bedeutet, dass in einem Vordrall-Kühlluftsystem mit m˙7 = m˙8 bei einer gegebenen
Umfangs-Reynolds-Zahl Reϕ die Effekte von λT1−2 und Cw1−2 äquivalent zu dem Einfluss von
K1 sind.
Damit ist die Liste der in der Literatur meist verwendeten Einflussströmungsgrößen eines Vor-
dralldüsensystems komplett. Ihre Effekte auf die Strömungsverluste können somit anhand von
publizierten Ergebnissen diskutiert werden.
3.2.2 Durchfluss-Charakteristiken und Totaldruckverluste
Wie bereits in Abschnitt 3.1.2 erklärt, ist die Kenntnis des Totaldruckverlusts zwischen dem
Drallerzeugereintritt 0 und dem Schaufelfuß 6 (siehe Abb 3.2) erforderlich zur Auswertung
der Gesamteffizienz eines Vordrall-Kühlluftsystems. Weil sich diese Studie detaillierter mit der
Strömung in der Vordrallkammer zwischen den Schnittstellen 1 und 2 von Abb. 3.2 beschäftigen
soll, werden die Druckverluste, die kurz nach dem Receivereintritt (Position 3 in Abb. 3.2) bis
zum Schaufelfuß 6 entstehen weder in diesem Abschnitt noch in den nächsten Kapiteln weiter
behandelt. Stattdessen sei hier als Einführung für Strömungen in rotierenden Kanälen auf die
am ITS von Weissert (1997) geschriebene Dissertation und auf die späteren Veröffentlichungen
von Alexiou et al. (2000) und Idris et al. (2004b) verwiesen.
Wegen starker Geschwindigkeitsgradienten am Eintritt 2 der Receiverkanäle eignet sich die
Schnittstelle 3 besser für eine messtechnische Erfassung der Strömung am Austritt der Vor-
drallkammer. Demzufolge endet das hier relevante Kontrollvolumen mit Stelle 3 kurz strom-
abwärts des Eintritts der Receiverkanäle. Die erste Bedingung für Schnittstelle 3 ist, dass sie
etwa beim gleichen Radius liegt wie der Eintritt der Receiverbohrungen. Des weiteren muss der
Abstand zwischen der Schnittstelle 2 und 3 kleiner als ungefähr der 4-fache Durchmesser d3
der Receiverbohrungen sein, damit der durch die Wandreibung in den Receiverbohrungen in-
duzierte Druckverlust als vernachlässigbar angenommen werden kann. Diese Annahme basiert
auf den Ergebnissen für nicht rotierende Bohrungen (siehe Idelchik (1986) oder Literaturzusam-
menfassung in Weissert (1997)). Unter diesen beiden Voraussetzungen kann in Schnittstelle 3
ein repräsentativer Druckverlust für den Austritt der Vordrallkammer bzw. für den Eintritt der
Receiverkanäle bestimmt werden.
Die hier gewählte Zusammenstellung von Publikationen bezieht sich der Anwendung entspre-
chend auf Konfigurationen mit zur Rotationsachse z parallelen Receiverbohrungen. Außerdem
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ist generell die Bohrungslänge lR (vgl. Abb. 4.1) in den betrachteten Vordralldüsensystemen
genügend kurz (lR/d3 ≤≈4), um die Ergebnisse für Schnittstelle 3 als gültig zu betrachten.
Während sich mehrere Veröffentlichungen (Karabay et al. (2000), Karabay et al. (2001b), Yan
et al. (2003), Lewis et al. (2006), Jarzombek et al. (2006), Jarzombek et al. (2007)) mit lokalen
Totaldruckverlusten oder lokalen Drehimpulsverlusten in der Vordrallkammer beschäftigen, be-
handeln nur wenige Autoren den gesamten Druckverlust ptrel 3−pt 0 entlang der Kühlluftzufuhr.
Eine Ausnahme ist die numerische Arbeit von Lewis et al. (2008), der die starke Abhängigkeit
von ptrel 3/pt 0 mit der Drallzahl K1 und implizit mit Ttrel 3/Tt 0 (siehe Abschnitt 3.1.2) zeigt.
Stattdessen analysieren zahlreiche Studien Durchfluss-Charakteristiken, aus denen p3/pt 0 abge-
leitet werden kann. Je nach Konfiguration stellt der statische Druck p3 eine ausreichend genaue
Abschätzung für den relativen Totaldruck ptrel 3 dar. Gegebenenfalls muss der dynamische Druck
zu p3 zur Herleitung von ptrel 3 addiert werden (siehe Abschnitt 6.1.3.2).
Da das Druckniveau zwischen dem Drallerzeuger und den Receiverbohrungen von Bedeutung
für die radialen Leckage in der Vordrallkammer (siehe Position 7 und 8 in Abb. 3.2) ist, muss das
Durchflussverhalten von Vordralldüsensystemen mittels getrennter Durchfluss-Charakteristiken
für den Drallerzeuger und für die Receiverbohrungen analysiert werden. Dies erfolgt in den
Abschnitten 3.2.2.1 und 3.2.2.2. Hierzu werden Kennzahlen eingeführt, mit Hilfe derer das
Durchflussverhalten beider Komponenten gemessen wird. Dabei werden die bekannten Strö-
mungsgrößen erwähnt, die diese Kennzahlen beeinflussen. Da im Laufe dieser Untersuchungen
neue Messdaten über das Durchflussverhalten von Vordralldüsensystemen gewonnen wurden,
wird der Einfluss der Geometrie auf die Durchfluss-Charakteristiken am Ende dieser Arbeit dis-
kutiert. Diese Gliederung der Analyse vermeidet somit Widerholungen und ermöglicht einen
anschaulicheren Vergleich der neuen Ergebnisse mit vorhandenen Daten aus der Literatur.
3.2.2.1 Drallerzeuger
Der Massenstrom m˙1, der durch den Drallerzeuger strömt (siehe Abb. 3.1), wird in der Literatur















































Als erster Einflussparameter zählt das Druckverhältnis Π, mit dem CdV steigt. Dieser Effekt
kann in einer vorherigen am ITS durchgeführten Arbeit von Dittmann et al. (2002a) sowie in
den Studien von Kutz und Speer (1994) und Chew et al. (2003) beobachtet werden. Der Einfluss
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von Π wird in Abschnitt 6.1 detaillierter analysiert, da Π einer der einflussreicheren Parameter
ist.
Der aus der inneren Dichtung 7 strömende radiale Massenstrom m˙7 kann ebenfalls CdV be-
einflussen. Aus den Messdaten von Chew et al. (2003) wird ersichtlich, dass ein radialer Mas-
senstrom m˙7/m˙1 von 56% die Größe CdV um mehr als 10% senkt. Da bei konventionellen
Vordrallkammern m˙7 deutlich unterhalb 30% gehalten wird, wird der Einfluss von m˙7 auf CdV
hier als ein sekundärer Effekt berücksichtigt. Diese Beurteilung stützt sich weiterhin auf unver-
öffentlichte experimentelle Daten (siehe Bricaud et al. (2005a)).
Um den negativen Effekt des Rotors auf CdV bei hoher Drehzahl und bei hoher Unterdrall
(ct 2 < u2) zu berücksichtigen, führen Dittmann et al. einen letzten Einflussparameter ein (Ditt-
mann et al. (2002a), Dittmann et al. (2003a), Dittmann (2006)). Dieser Parameter wt 2/wz2 ent-
spricht mit tanβ = wt 2/wz2 einem abgeschätzten Strömungswinkel β am Eintritt der Receiver-
bohrungen (siehe Abb. 3.4(b)). Indirekt stellen Dittmann et al. die bisher unbeantwortete Frage,
unter welcher Bedingung der Rotor den Durchflussbeiwert CdV beeinflusst.
Sie untersuchen die Wirkung von geometrischen Parametern wie der Spaltbreite s/d1 der Vor-
drallkammer oder des abgerundeten Receivereintritts. Da die Zusammenstellung der bisher ge-
testeten Konstruktionsparameter gegenüber die Wahl der Möglichkeiten klein bleibt, ist die
Gewinnung von zusätzlichen Messdaten erforderlich, um die in der Literatur beobachteten
Tendenzen zu bestätigen. Dabei muss insbesondere noch der Effekt des Flächenverhältnisses
A1/A3 zwischen dem Düsenaustritt und den Receiverbohrungen experimentell untersucht wer-
den. Der Grund dafür ist, dass die größte experimentelle Datenbasis über das Durchflussverhal-
ten, welche von Dittmann am ITS gewonnen wurde, nur für ein im Vergleich zu konventionellen
Vordralldüsensystemen deutlich kleineres Flächenverhältnis A1/A3 von zirka 1,6 gilt. Deshalb
muss die Diskussion über die Einflussparameter von CdV nach der Einführung im Rahmen die-
ser Arbeit gewonnener Daten weiter fortgeführt werden.
3.2.2.2 Receiverkanäle
Im Gegensatz zum Drallerzeuger bestehen in der Literatur mehrere Definitionen für die Kenn-
zahl, anhand derer das Durchflussverhalten der Receiverkanäle gemessen wird. Die Gründe
dafür sind zum einen, dass die Receiverkanäle rotieren und zum anderen, weil das Strömungs-
feld stromaufwärts der Receiverkanäle nicht homogen und sehr komplex ist. Deshalb soll vor
der Wahl der geeigneten Definition für diese Studie ein Überblick über die verschiedenen Defi-
nitionen vermittelt werden.
Die Definition einer charakteristischen Größe zur Beschreibung des Durchflussverhaltens der
Receiverbohrungen eines Vordralldüsensystems wurde von den Arbeiten über rotierende Boh-
rungen beeinflusst. Darum werden nun auch Ergebnisse aus Untersuchungen über rotierende
Bohrungen erwähnt. Zuerst wurde der statische Druck stromauf der Bohrungen als Referenz zur
Bildung des Druckverhältnisses für inkompressible (Meyfarth und Shine (1965)) und kompres-
sible Strömung (Samoilovich und Morozov (1957), Wittig et al. (1996)) eingesetzt. Nachdem
Durchflussbeiwerte größer als eins (bis 1,18 in Jakoby et al. (1997)) für einen Eintrittradius
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der Bohrung rR/d3 =0,5) wegen der Rotorarbeit und durch die Berücksichtigung des statischen
Drucks beobachtet wurden, stellt sich später in der Literatur für rotierende Bohrungen der To-
taldruck vor der Rotorscheibe im relativen Bezugsystem als treibende Größe für den Durchfluss
heraus (Weissert (1997), Jakoby et al. (1997), Maeng et al. (1998), Zimmermann et al. (1998),
Dittmann et al. (2003b), Idris et al. (2004a)). Demzufolge führen Popp et al. (1998) und Ditt-
mann et al. (2002a) einen auf dem relativen Totaldruck basierenden Durchflussbeiwert CdR für






























Beim Vernachlässigen der Strömungsverluste entlang der Vordralldüsen und der Vordrallkam-
mer setzen Dittmann et al. (2002a) die isentrope Geschwindigkeit ct 1 is am Austritt der Düsen
und den Totaldruck pt 0 vor dem Drallerzeuger für die Unbekannten ct und pt von Gl. (3.39) ein.
In weiteren Veröffentlichungen schlagen Dittmann et al. drei andere Methoden zur Herleitung
von Ttrel und ptrel vor (Dittmann et al. (2002b), Dittmann et al. (2003a), Dittmann (2006)). Insbe-
sondere wird in ihrem letzten Ansatz Ttrel anhand Gl. (3.39) und ct = c˜eff cosα (vgl. Gl. (3.62))










Dadurch schließen sie in CdR die Strömungsverluste des Drallerzeugers und der Vordrallkam-
mer aus, so dass CdR gegenüber seiner ersten Definition um etwa 25% steigt. Um die radiale
Änderung der relativen Totaltemperatur Ttrel in einer Konfiguration mit gegenüber den Emp-
fängerbohrungen radial versetzten Düsen zu berücksichtigen, verwenden Yan und später Lewis

























+2(u3ct 3−u1ct 1)− c2t 3
(3.41)
Die Ableitung von Gl. (3.41) ist in Anhang A.2 zu finden.
Abgesehen von einer vorherigen Veröffentlichung vom Autor (Bricaud et al. (2007)) ist der
Anströmwinkel β am Eintritt der Receiverbohrungen (siehe Abb. 3.4(b)) der einzige in der
Literatur zitierte Strömungsparameter, welcher CdR deutlich beeinflusst. Diese Beobachtung
ergab sich aus den folgenden publizierten Studien.
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Unabhängig von seiner Definition erreicht CdR nach Messungen von Dittmann, Yan und Lewis
sowie nach CFD Berechnungen von Popp, Yan, Lewis und Ciampoli et al. (2008) einen Ma-
ximalwert CdRmax bei steigendem Vordrall ct, bis tanβ = wt 2/wz2 oder K1 = ct 1/u1 gleich
einen kritischen Wert werden. Danach sinkt CdR bei bedeutendem Überdrall wieder ab (für
β >> 0o oder K1 >> 1). Eine graphische Darstellung dieses Effekts ist in Abb. 6.6 zu finden.
Die Ursache der Änderung von CdR mit dem Vordrall wird in der Literatur auf das vom An-
strömwinkel kontrollierte Ablösegebiet am Bohrungseintritt zurückgeführt. Dieses Ablösege-
biet, welches bereits in Abschnitt 3.1.3 erwähnt wurde, wird in der numerischen Arbeit von
Lewis et al. (2006) dargestellt. Aus diesem Grund geben Zimmermann und Lewis zwei verein-
fachte analytische Ausdrücke von CdR (Gl. (3.42) von Zimmermann (1990) und Gl. (3.43) von
Lewis et al. (2008)), die nur eine Funktion des Anströmwinkels der Receiverbohrung und des
maximalen Durchflussbeiwerts CdRmax sind.

























)2 mit cz2 = m˙3A3ρ1 (3.43)
Nach Messungen von Dittmann et al. (2002a) in einer Konfiguration mit nur vier Receiverboh-
rungen (NR = 4) und einem Durchmesser-Spalt-Verhältnis d3/s=1,73 (vgl. Abb. 4.1) hat ein
überlagerter radialer Massenstrom bis zu m˙7/m˙1 = m˙8/m˙1 =50% (vgl. Abb 3.2) keine erkenn-
bare Wirkung auf CdR.
Es sei schon darauf hingewiesen, dass für die Bestimmung der Effizienz das Durchflussverhal-
ten ebenso eine Rolle spielt. Aus den gleichen Gründen wie für den Drallerzeuger benötigt
die Validierung der Durchflussbeiwerte für die Receiverkanäle zusätzliche experimentelle Da-
ten, die im Laufe dieser Arbeit noch gezeigt werden müssen. Darüber hinaus muss auf die
Thematik der Definition von CdR noch näher eingegangen werden. Besonders problematisch
ist dabei die tangentiale Strömungsgeschwindigkeit ct, die zur Ermittlung des Referenzdrucks
ptrel gewählt werden muss. Dies ist ein weiterer Grund, weshalb der Wert der tangentialen Strö-
mungsgeschwindigkeit am Eintritt der Receiverbohrungen in der vorliegenden Untersuchung
ermittelt werden soll.
3.2.3 Drehimpulsverlust in der Vordrallkammer
In Abschnitt 3.1.3 wurde deutlich, wie zentral die Kenntnis des Vordralls stromaufwärts der
Receiverkanäle zur Auswertung der Kühleffektivität eines Vordralldüsensystems ist. Die Be-
stimmung des Vordralls führt zunächst auf die Ermittlung des Drehimpulsverlustes in der Vor-
drallkammer zurück. Aus diesem Grund befasst sich der erste Teil von Abschnitt 3.2.3 mit der
Quantifizierung des Drehimpulsverlustes in Vordralldüsen-Prüfständen. Die Übertragung der
Ergebnisse auf Gasturbinenbedingungen erfordert das genaue Verständnis des Drehimpulsver-
lustes. Da in der Regel die Hauptursache des Drehimpulsverlustes in derWandreibung innerhalb
der Vordrallkammer gesucht wird, stellt Kapitel 3.2.3.2 publizierte Berechnungsansätze für die
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Ermittlung der Wandschubspannungen in der Ringkavität vor. Gleichzeitig sollen ungeklärte
Fragestellungen bezüglich der Bestimmung des Vordralls hervorgehoben werden.
3.2.3.1 Vordrall am Eintritt der Receiverbohrungen
Das Verhältnis (r2vϕ 2)/(r1ct 1) wird hier benutzt, um den Drehimpulsverlust von der Vordrall-
düse bis zum Receivereintritt (vgl. Abb. 3.2) zu quantifizieren. Dabei bezeichnet vϕ 2 die tan-
gentiale Strömungsgeschwindigkeit vor den Receiverbohrungen, während ct 1 bereits in Kapitel
3.2.1.2 definiert wurde. Aus publizierten Daten werden für unterschiedliche Vordrallkammer-
konstruktionen Korrelationen zwischen (r2vϕ 2)/(r1ct 1) und erwarteten Einflussgrößen gesucht,
wie der Eintrittsdrallzahl K1, dem turbulenten Strömungsparameter λT2 oder der Umfangs-
Reynolds-Zahl Reϕ (Abschnitt 3.2.1.1). Die gefundenen Korrelationen stellen eine einfache
Methode dar, den Vordrall und den Drehimpulsverlust in der Vordrallkammer zu bestimmen.
Sie gelten aber nur für die getesteten Konfigurationen und die Übertragung der daraus gewon-
nenen Ergebnisse auf geometrisch unterschiedliche Konstruktionen ist somit schwierig. Eine
weitere Analyse des Vordralls in der Vordrallkammer muss daher noch durchgeführt werden
(siehe Kapitel 6).
Das Drehimpulsverhältnis (r2vϕ 2)/(r1ct 1) wird in der Literatur vorwiegend als Funktion der
Drallzahl K1 dargestellt. Vor einer näheren Betrachtung von (r2vϕ 2)/(r1ct 1) muss diese Wahl
begründet werden. Nach Theorie von achsensymmetrischen Rotor-Stator Strömungen (vgl. Ka-
pitel 3.2.1.1) wird erwartet, dass K1 und der turbulente Strömungsparameter λT2 die Hauptströ-
mungparamter sind, die die Strömungsformen und die tangentiale Strömungsgeschwindigkeit
in der Vordrallkammer bestimmen. Dies wird durch achsensymmetrische CFD Berechnungen
von Pilbrow et al. (1998), Karabay et al. (1999) und Karabay et al. (2001b) in der rotieren-
den Kammer einer Deckscheibe-Konfiguration (vgl. Abb. 3.1) für K1 zwischen 1,2 und 3 und
für λT2 zwischen 0,1 und 0,4 bestätigt. Dennoch behaupten Karabay et al. (1999) für λT2 grö-
ßer als ein kritischer turbulenter Strömungsparameter λT2krit, dass die sogenannte Quelle (vgl.
Abb. 3.6) den ganzen Deckscheibe-Raum bis zu den Receiverbohrungen füllt. Für den Wert




1− (K1r∗21 )1,175)1,656 mit: r∗1 = r1rmax und K1r∗21 < 1 (3.44)
Nach Karabay et al. (1999) ist das Kriterium λT2 > λT2krit in realen Deckscheibe-Systemen mei-
stens erfüllt. Somit kann K1 nach ihren Beobachtungen als der einzige entscheidende Parameter
für den Drallverlauf in einer Deckscheibe-Konfiguration betrachtet werden. Die Untersuchun-
gen von Yan et al. (2003), Farzaneh-Gord et al. (2005) und Lewis et al. (2008) in Konfigura-
tionen mit radial nach innen versetzten Vordralldüsen für λT2 von 0,12 bis 0,36 führen wie im
Deckscheibe-System zur Schlussfolgerung, dass die radiale Drallverteilung hauptsächlich von
der Eintrittsdrallzahl K1 beeinflusst wird. Nach diesen Erläuterungen können die gefundenen
Korrelationen zwischen dem Impulsverhältnis (r2vϕ 2)/(r1ct 1) und K1 eingeführt werden.
Basierend auf einem vereinfacht achsensymmetrischen CFDModell stellen Karabay et al. (2001
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mit: vϕ 1/ct 1 = 1,034−0,043K1 und r1/rmax = 0,485. (3.45)
Gl. (3.45) zeigt, dass die Kernströmung die gleiche radiale Verteilung der tangentialen Strö-
mungsgeschwindigkeit wie die eines Potenzialwirbels hat.
Nach Umrechnungen kann die von Yan et al. (2003) gemessene Geschwindigkeitsreduzierung
am Eintritt von Receiverbohrungen bei r2/r1 = 1,25 und für den Vordralldüsenaustrittswinkel












(0,5≤ K1 ≤ 1,5 ε1 = 16% A3A1 = 2,9) (3.47)
Gl. (3.45), Gl. (3.46) und (3.47) quantifizieren zunächst den negativen Einfluss der Eintrittsdrall-
zahl K1 auf den Drehimpuls am Eintritt der Receiverbohrungen. Gl. (3.46) und (3.47) deuten
zusätzlich darauf hin, dass der Vordrall vϕ 2 mit steigender Vordralldüsenanzahl N1 bzw. stei-
gendem Umfangsanteil ε1 = (
√
A1NV)/(2pir1sinα) der Austrittsfläche der Düsen zunimmt. Der
Einfluss eines weiteren geometrischen Parameters stellen Lewis et al. (2008) vor, indem sie den
Drallverlauf bei verschiedenen radialen Versätzen zwischen Vordralldüsen und Receiver-





























Dadurch wird deutlich, dass der Drehimpulsverlust in der Vordrallkammer mit steigendem ra-
dialem Versatz zwischen Vordralldüsen und Receiverbohrungen zunimmt. Demzufolge ist nach
den Berechnungen von Lewis et al. das sogenannte direkte Vordralldüsensystem (vgl. Ab-
schnitt 3.1.1) mit r2/r1 = 1 die günstigste Konfiguration für die Erhaltung des Drehimpulses.
Die PIV-Messungen von Geis (2002) (vgl. Gl. (3.51)) und Vorstudien zu dieser Arbeit (vgl.
Gl. (3.52) aus Bricaud et al. (2007)) in direkten Vordralldüsensystemen mit Düsenaustrittswin-
kel α = 20o liefern ergänzende Daten über die Drallreduzierung in der Vordrallkammer bei












(0,72≤ K1 ≤ 9,4 1,2≤Π≤ 1,6 ε1 = 27% A3A1 = 3) (3.52)
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Ohne weitere Untersuchungen kann insbesondere nicht erschlossen werden, ob der kleinere
Impulsverlust in Gl. (3.52) im Vergleich zu Gl. (3.51) auf den höheren Umfangsanteil der Dü-
senaustrittsfläche ε1 oder auf das höhere Flächenverhältnis A3/A1 zurückzuführen ist. Trotz
des unterschiedlichen Flächenverhältnisses A3/A1 und einer vereinfachten Modellierung der
Vordralldüsen durch einen achsensymmetrischen Spalt stimmt schließlich die CFD-Vorhersage
von Lewis et al. (2008) (vgl. Gl. (3.50)) mit den im Rahmen dieser Arbeit gewonnenen Messda-
ten (vgl. Gl. (3.52)) gut überein.
Aus weiteren Geschwindigkeitsmessungen (Bricaud et al. (2007)) in einer Vordrallkammer mit
radial nach außen versetzten Vordralldüsen (mit r2/r1 = 0,917) kann wiederum ein Zusam-







(0,75≤ K1 ≤ 7,18 1,2≤Π≤ 1,4 ε1 = 25% A3A1 = 3) (3.53)
Der Vergleich von Gl. (3.53) mit Gl. (3.52) führt zur Feststellung, dass die radial nach außen
versetzten Düsen kaum mehr Drehimpulsverlust in der Vordrallkammer verursachen als in ei-
nem direkten System. Der Drehimpulsverlust ist dagegen sogar in der Konfiguration mit radial
nach innen versetzten Vordralldüsen deutlich größer (vgl. Gl. (3.48) und (3.50)).
Somit basiert ein Großteil der Ergebnisse über den Drallverlauf in Vordrallkammern auf nume-
rischen Untersuchungen, die in wenigen Fällen (siehe Karabay et al. (1999), Yan et al. (2003),
Wilson et al. (1997) und Benra et al. (2008)) mit Messdaten verglichen wurden. Generell wird
zwar der Drall im radialen Raum zwischen den Receiverbohrungen und radial versetzten Vor-
dralldüsen besonders für hohe turbulente Strömungsparameter (λT2 > λT2krit) durch CFD Vor-
hersagen zufriedenstellend erfasst, aber häufig ist die Validierung der Geschwindigkeit im Be-
reich der Vordralldüsen insbesondere wegen der niedrigen Messauflösung nicht möglich. Au-
ßerdem wurde die Ursache der Drallreduzierung in der Vordrallkammer bisher nicht behandelt,
so dass die Herleitung von Verbesserungsvorschlägen zu Reduzierung des Drehimpulsverlustes
ungeklärt bleibt. Deshalb sind Geschwindigkeitsmessungen und eine detailliertere Analyse des
Vordralls für die vorliegende Arbeit von großer Bedeutung.
3.2.3.2 Wandschubspannung
Da die Wandreibung als ein Teil der Strömungsverluste die Effizienz des Vordralldüsensystems
bestimmt, strebt diese Arbeit eine gründlichere Analyse der Wandreibung an. Zu diesem Zweck
werden hier publizierte Methoden zur Berechnung der Wandschubspannung vorgestellt. Man-
gels einer kompletten Theorie über den Drehimpulsverlust schlagen verschiedene Autoren Ab-
schätzungen des Reibungsmoments in der Vordrallkammer vor, um den Vordrall und die Tem-
peraturabsenkung vor den Receiverbohrungen vorherzusagen.
Zur Berechnung des Rotorwandreibungsmoments setzen Karabay et al. (2001a) in der Kam-
mer zwischen der Deckscheibe und dem Rotor ähnliche analytische Ansätze fort, wie jene
für Rotor-Stator Systeme, die in Abschnitt 3.2.1.1 eingeführt wurden. Nach Integration von
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5 (1−k) |1−k| 85
)
(3.54)
Dabei wird die Konstante b gleich 0,140 für eine turbulente Grenzschicht mit Ekman-Grenz-
schicht-Eigenschaften gewählt, während b mit 0,219 für eine turbulente Grenzschicht vergleich-
bar zu der einer frei rotierenden Scheibe angenommen wird.
Mit einem Wert von 0,219 für b und mit der Annahme eines Potenzialwirbels in der Kern-
strömung (rvϕ∞ = r1ct 1) erzielen Karabay et al. (2001a) eine gute Übereinstimmung zwischen
Gl. (3.54) und einem achsensymmetrischen CFD Modell des Deckscheibe-Systems für turbu-
lente Strömungsparameter kleiner als λT2 < 0,23. Für λT2 höher als 0,4 ist aber die Übereinstim-






Für die Rotorreibungsmomente eines direkten Vordralldüsensystems schlägt Geis (2002) einen
vereinfachten Ausdruck aus der analytischen Arbeit von Goldstein (1935) vor, in der die Rotor-
grenzschicht durch das 1/7-Potenzgesetz (vgl. Gl. (3.21)) modelliert wird. Nach Umformung









5 (1− k¯) ∣∣1− k¯∣∣ 45 mit: k¯= 2v¯ϕ∞
ω(rmin+ rmax)
(3.55)
wobei v¯ϕ∞ die mittlere tangentiale Geschwindigkeit in der Vordrallkammer ist.
Aufgrund ihres gemeinsamen Ursprungs aus der Rotor-Stator-Theorie weisen die Ansätze von
Karabay et al. (2001a) und Geis (2002) die gleichen Abhängigkeiten nach Reϕ und r∗ und ei-
ne ähnliche Beziehung zur Drallzahl k mit einem Potenzfaktor 8/5 in Gl. (3.54) bzw. 9/5 in
Gl. (3.55) auf. Um den Drallimpulsverlust in der Vordrallkammer eines direkten Systems zu
quantifizieren, setzen später Chew et al. Gl. (3.56) und (3.57) für Stator- bzw. Rotor Wandrei-
bung ein (vgl. Chew et al. (2003) und Chew et al. (2005)). Dabei bestimmen Chew et al. aus
einer vorherigen Arbeit über rotierende Kammerströmungen (Chew und Rogers (1988)) den
gleichen Reibungskoeffizienten cf für Rotor- und Stator-Grenzschichten. Im Gegensatz dazu
wählen Benra et al. (2008) nach den Ergebnissen über Rotor-Stator Strömungen von Owen
und Rogers (1989) unterschiedliche Ausdrücke für cf je nach Fläche einer Vordrallkammer mit
radial nach außen versetzten Vordralldüsen (vgl. Gl. (3.58) und (3.59)).
Stator-Seite













Benra et al. (2008) τϕwR = cfR ρ ω2r2max mit cfR = 0,042Re
− 15
ϕ (1−k) 2720 (3.59)
Da weder der Vorschlag von Geis (2002) noch die Ansätze von Chew und Benra et al. (2008)
mit Messungen oder numerischen Berechnungen der Wandschubspannung in der Rotor-Stator-
Kavität verglichen wurden, bleibt die Validierung dieser Ansätze offen. Demzufolge bleiben die
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Ursachen des Drehimpulsverlustes auch unklar. Zur Ermittlung der Effektivität von modernen
Vordralldüsensystemen muss deswegen der Beitrag der Wandreibung im Zuge dieser Untersu-
chungen genauer analysiert werden.
3.2.4 Kühllufttemperatur in den rotierenden Receiverkanälen
Für einen Grossteil der publizierten Untersuchungen läuft die Bestimmung der Strömungsverlu-
ste in einem Vordralldüsensystem auf die Vorhersage der realen Kühllufttemperatur Ttrel 3 kurz
stromaufwärts vom Eintritt der Receiverkanäle hinaus. Infolge des Totaldruckverlusts durch den
Drallerzeuger und infolge des Drehimpulsverlusts in der Vordrallkammer ergibt sich nämlich
eine Kühllufttemperatur Ttrel 3, die stets höher als die ideale Kühllufttemperatur von Gl. (3.3)
ist. Darum stellt Abschnitt 3.2.4 veröffentlichte Kennzahlen und Temperatur-Kennlinien vor, an-
hand derer die reale Temperaturreduzierung Ttrel 3−Tt 0 bestimmt werden kann. Diese Tempe-
ratur-Kennlinien werden in Abschnitt 3.2.4.2 für ein System mit adiabaten Wänden eingeführt.
Damit soll Abschnitt 3.2.4.2 zeigen, dass trotz unterschiedlichen Aussehens alle gewählten
Kennlinien die gleichen physikalischen Effekte darstellen. Der Einfluss eines radialen überlager-
ten Massenstroms und der Einfluss von nicht adiabaten Wänden auf Ttrel 3 werden anschließend
in Abschnitt 3.2.4.3 bzw. 3.2.4.4 diskutiert. Da der Effekt der Geometrie auf die Temperaturab-
senkung Ttrel 3−Tt 0 eine zentrale Themenstellung dieser Studie ist, wird er in Abschnitt 3.2.5
als Zusammenfassung von Kapitel 3 behandelt werden.
3.2.4.1 Kennzahlen für die Kühllufttemperatur und die Kühleffektivität
Die am Bohrungseintritt durch den Vordrall induzierte Temperaturreduzierung Ttrel 2−Tt 0 wur-
de von zahlreichen Autoren untersucht aber jeweils unterschiedlich dargestellt, so dass hier eine
Einführung über die aus der Lufttemperaturänderung hergeleiteten Kennzahlen ηeff,Θ und ηrel is
sowie ηp nötig ist. Wie bereits in Abschnitt 3.2.2 erklärt, wird die Temperatur aufgrund niedrige-
rer Geschwindigkeitsgradienten eher in den Receiverbohrungen (Stelle 3 in Abb. 3.2) statt am
Eintritt (Stelle 2 in Abb. 3.2) berücksichtigt. Da aber die Radien r2 und r3 gleich sind, und da
der konvektive Wärmeübergang entlang den Receiverbohrungen als vernachlässigbar betrach-
tet wird, wird in dieser Arbeit wie in den meisten Veröffentlichungen angenommen, dass Ttrel 2
gleich Ttrel 3 ist.
Für die Auswertung seiner Temperaturabsenkungsmessungen rechnet Meierhofer (1981) die






Daraus leitet er zur Quantifizierung der Vordralldüsensystemeffektivität ein auf der isentropen
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wobei α der geometrische Austrittswinkel des Drallerzeugers ist (siehe Abb. 3.4(b)). Chew
et al. (2005) ersetzen c1 is durch c1 (vgl. Gl. (3.31)) und nennen das Geschwindigkeitsverhält-
nis cteff/ct 1 = ceff/c1 Kammer-Wirkungsgrad, da das Verhältnis c1/c1 is den Totaldruckverlust
entlang der Vordralldüsen indirekt darstellt. Der Begriff Kammer-Wirkungsgrad wird auch für
andere Geschwindigkeitsverhältnisse verwendet, die mit c1 oder ct 1 normiert sind (vgl. Geis
(2002)). Statt aus Temperaturmessungen leiten Dittmann (Dittmann et al. (2003a) und Dittmann








El-Oun und Owen (1988) fügen eine weitere dimensionslose Größe Θ für die Kühllufttempera-






Θ wird später von Karabay et al. (1999) in einem Vordralldüsensystem ohne externen Wärme-
austausch adiabate Effektivität (auf Eng. adiabatic effectiveness) genannt.
Des weiteren stellt Dittmann (2006) in seiner Dissertation die Temperaturdifferenz Ttrel 3−Tt 0
durch das folgende Temperaturverhältnis ηrel is dar:
ηrel is =
Ttrel 3−Tt 0
Ttrel 3 is−Tt 0 =
Ttrel 3−Tt 0
u22−2u2 c1 is cosα
2cp
(3.64)
Statt der isentropen Geschwindigkeit c1 is setzen Geis et al. (2004) die Geschwindigkeit c1 in
Gl. (3.64) ein und benennen das resultierende Temperaturverhältnis Kühleffektivität des Vor-
dralldüsensystems.
Wie es schon im Abschnitt 3.1.2 vorgeführt wurde, kann auch ein Polytropexponent ηp zur
Beschreibung der realen Temperaturabsenkung im Vergleich zu einem idealen Prozess definiert
werden. Schließlich stellen andere Veröffentlichungen (Popp et al. (1998), Geis et al. (2004),
Dittmann et al. (2002b)) die Temperaturabsenkung Ttrel 3−Tt 0 der Einfachheit halber anhand
des dimensionslosen Temperaturverhältnisses Ttrel 3/Tt 0 dar.
3.2.4.2 Temperatur-Kennlinien für ein adiabates System
Abb. 3.7 stellt die in Abschnitt 3.2.4.1 eingeführten Kennzahlen bei unterschiedlichen Betrieb-
spunkten dar. Die Variationen der gezeigten Kennzahlen über die betrachteten Betriebsbereiche
bilden Temperatur-Kennlinien, die charakteristich für adiabate Vordrall-Kühlluftsysteme sind.
Um die betriebsbedingten Einflussparameter der Kennlinien von Abb. 3.7 deutlicher klarzustel-
len, sollen zuerst vereinfachte Zusammenhänge zwischen den Kennzahlen für die Lufttempe-
raturänderung und den in Abschnitt 3.2.1.2 definierten Einflussparametern aufgestellt werden.
In diesen Vereinfachungen sind die Effekte des radialen überlagerten Massenstroms und des
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(b) Messdaten von Geis et al. (2004)
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(c) Messdaten von Chew et al. (2003)
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(d) Messdaten von Meierhofer und Franklin (1981)
Abb. 3.7: Typische Temperatur-Kennlinien von nahezu adiabaten Vordralldüsensystemen
Wärmeübergangs mit den Wänden ausgeschlossen. Mit Hilfe der eingeführten Vereinfachun-
gen ist vorausgesetzt, dass die Temperatur-Kennlinien, die sich je nach betrachteter Kennzahl
unterscheiden (vgl. Abb. 3.7), die gleichen Effekte beschreiben.
Wie in Geis et al. (2004) kann die Temperaturänderung am Eintritt von Receiverbohrungen
eines adiabaten Systems wie folgt analytisch ausgedrückt werden:




mit: ∆Tt 2 = Tt 2−Tt 0 (3.65)
Während ∆Tt 2 die Totaltemperaturänderung in der Vordrallkammer darstellt, die durch die
in der Grenzschicht geleistete Rotorarbeit verursacht wird, quantifiziert das rechte Glied in
Gl. (3.65) die Temperaturänderung, die durch die tangentiale Umlenkung der Strömung am
Bohrungseintritt induziert wird. Dabei ist ct 2 der Vordrall am Eintritt der Receiverbohrungen,
welcher schon in Kapitel 3.1.3 eingeführt wurde. Genauere Definitionen für ct 2 werden noch
im Laufe dieser Arbeit vorgeschlagen (vgl. Kapitel 6.2). Für ∆Tt 2 wird dagegen Gl. (3.66) von













Nach Gl. (3.66) ist f unter anderem eine Funktion von λT2 und der Drallzahl vϕ∞/(ωrm). In
Kapitel 3.2.3.1 wurde gezeigt, dass sich die Luftgeschwindigkeit vϕ 2 in der Vordrallkammer
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als Funktion von ct 1 und u1 korrelieren lässt. Demzufolge können ähnliche Zusammenhänge
für ct 2 erwartet werden. Da u1 zu u2 und ct 1 zur c1, so wie abschätzungsweise c1 zur c1 is
(c1 ≈ CdV c1 is) proportional sind, kommt als erste Näherung für ct 2:
ct 2
u2
∼ a + b c1 is
u2
mit a ≥ 0 , 0 ≤ b ≤ 1 (3.67)
wobei a und b positive Konstanten sind, die nach den Korrelationen von Abschnitt 3.2.3.1 nur
von der Geometrie abhängig sind.
Wenn angenommen wird, dass die Luft mit der Geschwindigkeit c1 is am Austritt der Düse in-
nerhalb der Vordrallkammer verlustfrei (nach dem Bernouilli-Gesetz) in tangentiale Richtung
umgelenkt werden kann, ist c1 is die maximal mögliche tangentiale Geschwindigkeitskomponen-
te. Als Konsequenz muss die Konstante b kleiner als eins sein.
Mit Hilfe Gl. (3.66) und Gl. (3.67) können schließlich die für die Temperatur bereits erwähnten
relevanten Kennzahlen als Funktion der Betriebsparameter wie folgt geschrieben werden:
ηeff = A−B u2c1 is (3.68)






































≥ 0, C= 1+ f−2a≥ 1 und D= 2b≤ 2 (3.73)
Weil Θ bei einer drallfreien Strömung (c1 is = 0) aufgrund der Reibungsaufheizung maximal
minus eins werden kann (vgl. Gl. (3.7) und (3.66)), ist nach Gl. (3.69) C= 1+ f−2a größer als
eins bzw. f−2a ist positiv. Diese mathematische Bedingung deutet an, dass die durch die Rotor-
arbeit eventuell induzierte Erhöhung des Vordralls (vgl. Konstante a) wegen der überwiegenden
Reibungsaufheizung in der Rotorgrenzschicht (vgl. Konstante f) keine Temperaturabsenkung
Ttrel 3−Tt 0 bewirken kann.
Aus Proportionalitätsgründen können Gl. (3.68) bis (3.72) ebenso mit Hilfe von ct 1 bzw. K1
ausgedrückt werden. Insbesondere lieferten Karabay et al. (1999) aus CFD Berechnungen und
einer eindimensionalen Betrachtung den gleichen Ausdruck wie Gl. (3.69) für die Temperatur-







Farzaneh-Gord et al. (2005) und Lewis et al. (2008) erweitern den theoretischen Ansatz (3.74)
an Konfigurationen mit radial nach innen versetzten Vordralldüsen, indem sie das auf die statio-
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Damit bestätigt Gl. (3.75) den Beitrag höher als eins für die Konstante C in Gl. (3.69).
Nach der Einführung der theoretischen Temperatur-Kennlinien können letztere mit veröffent-
lichten Messdaten in Abb. 3.7 verglichen werden. Hierzu wird vorausgesetzt, dass a, b und f
nur von der geometrischen Konfiguration abhängig sind. Streng genommen gilt diese Annah-
me lediglich in begrenzten Betriebsbereichen. Abb. 3.7 beweist, dass Gl. (3.68) bis (3.73) die
gemessenen Kennlinien im Grossteil des Messbereiches insgesamt gut wiedergeben (d.h. inner-
halb der Temperaturmessgenauigkeit). Damit werden auch die Drallzahl c1 is/u2 (bzw. K1), die
Größe u22/(cpTt 0) und das Druckverhältnis Π (bzw. Ma1 is) als Haupteinflussgroße der Tempe-
raturabsenkung bestätigt.
Zuerst zeigt Abb. 3.7(a), dass für eine gegebene Kühllufttemperatur Tt 0 und eine Umfangs-
geschwindigkeit u2 (u22/(cpTt 0) =konstant) die Maximaltemperaturabsenkung bei maximalem
Vordrall c1 is (mit Ma1 is < 1) erreichen wird. Wenn aber Π und dadurch der Vordrall c1 is gege-
ben ist, existiert eine optimale Umfangsgeschwindigkeit u2, bei der Ttrel 3 ein Minimum erreicht
(siehe Abb. 3.7(b)). Nicht nur in Abb. 3.7(b) kann dieses Verhalten beobachtet werden, sondern
auch in den experimentellen Arbeiten von Popp et al. (1998) und Dittmann et al. (2002b). Die
Abweichung der theoretischen Kennlinien von den Messdaten in Abb. 3.7(a) und 3.7(b) bei
niedriger Drallzahl c1 is/u2 weisen darauf hin, dass die Variablen a, b und f dort nicht mehr als
konstant betrachtet werden können. Da dieser Fall mehr Ähnlichkeiten zur Strömung eines kon-
ventionellen Rotor-Stator Systems mit kleinem Vordrall darstellt, kann vermutet werden, dass
Reϕ , λT, und Cw erst bei niedriger Drallzahl relevante Einflussgrößen für die Temperaturände-
rung in der Vordrallkavität werden.
Im Gegensatz zu Ttrel 3/Tt 0 in Abb. 3.7(a) und 3.7(b) sind ηeff und Θ in Abb. 3.7(d) und 3.7(c)
von einem einzigen Strömungsparameter abhängig. Dadurch sind ηeff undΘ zum Vergleich von
unterschiedlichen Datenquellen besser geeignet. Als Beispiel wurde im Abb. 3.7(d) und 3.7(c)
die theoretische Kennlinie eingetragen, mit Hilfe derer hier die Messdaten von Geis et al. (2004)
korreliert wurden.
Abb. 3.7(c) stellt Messdaten von Chew et al. (2003) dar, die den theoretischen linearen Zusam-
menhang von Θ mit c1 is/u2 bestätigen. Diese lineare Abhängigkeit wird im direkten System
anhand der Temperaturmessungen von El-Oun (1988) sowie der numerischen Vorhersagen von
Chew et al. (2005) und von Ciampoli et al. (2008) mehrmals nachgewiesen.
Das mit u2/c1 is leicht fallende Geschwindigkeitsverhältnis ηeff in Abb. 3.7(d) wird sowohl bei
den Temperaturmessungen von Meierhofer und Franklin (1981) als auch bei der experimentel-
len und numerischen Untersuchung von Chew et al. beobachtet (vgl. Chew et al. (2003) und
Chew et al. (2005)). Die Abhängigkeit von ηeff mit u2/c1 is, die von Meierhofer und Franklin
(1981) gemessen wurde, kann in Abb. 3.7(d) trotz Datenstreuung für u2/c1 is zwischen 0,68 und
0,95 als angenähert linear gesehen werden. Für kleinere Geschwindigkeitsverhältnisse u2/c1 is
scheint aber die theoretische Kennlinie mit konstanten Faktoren a, b und f im Gegensatz zu
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Abb. 3.7(b) zur Beschreibung der Messdaten nicht geeignet zu sein. Dieser Widerspruch mit
Abb. 3.7(b) ist auf unvermeidbare kleine Temperaturmessfehler zurückzuführen, die bei einer
niedrigeren Umfangsgeschwindigkeit u2 eine nicht zu vernachlässigende Wirkung auf die Be-
rechnungsgenauigkeit und Streuung von cteff haben (siehe Gl. (3.60)). Die Messungen von Ditt-
mann et al. (Dittmann et al. (2003a) und Dittmann (2006)) bestätigen das lineare Verhalten von
ηeff mit der Drallzahl, wobei bemerkt werden soll, dass ceff nach Gl. (3.62) bestimmt wurde. Bei
nominaler Drallzahl erhalten Dittmann et al. (2003a) ein Geschwindigkeitsverhältnis c˜eff/c1 is
von etwa 0,55, was mit Temperaturmessungen von Geis et al. (2004) in einer ähnlichen Konfi-
guration gut übereinstimmt.
Mangels einer Erklärung in der Literatur weist die hier dargestellte theoretische Kennlinie
Gl. (3.68) auf den Zusammenhang der Neigung von ηeff mit dem Koeffizienten (0,5f− a) hin.
Dies führt zum Erklärungsszenario, dass die Absenkung von ηeff durch den stärkeren negati-
ven Effekt der Rotorreibleistung auf die Lufttemperatur in der Vordrallkammer bei kleinerer
Drallzahl verursacht wird.
3.2.4.3 Einfluss eines überlagerten radialen Massenstroms
Die Kennlinien von Abb. 3.7 berücksichtigen den Einfluss eines radialen Leckage-Massenstroms
m˙7 oder m˙8 (vgl. Abb. 3.2) nicht, obwohl er je nach Konfiguration maximal±30% des Vordrall-
düsen-Massenstroms m˙1 erreichen kann. Für die hier betrachteten Konstruktionen werden nur
geringfügige radiale Massenströme m˙7 und m˙8 erwartet. Dennoch soll nun kurz auf einige Ef-
fekte dieser radialen Massenströme eingegangen werden.
Grundsätzlich wird in der Literatur die negative Wirkung eines radialen Massenstroms (m˙7 > 0
oder m˙8 < 0) auf die Temperaturabsenkung Ttrel 3−Tt 0 bestätigt. Für m˙8/m˙1 > 0 und m˙7/m˙1 <
0 kann dagegen eine leichte Reduzierung von Ttrel 3 erwartet werden (Meierhofer und Franklin
(1981), El-Oun und Owen (1988)). Zur Erinnerung werden in dieser Arbeit m˙7 und m˙8 im-
mer positiv gezählt, wenn die Luft radial zum äußeren Radius nach außen strömt. Wie stark
der Einfluss ist, hängt vor allem von der geometrischen Konfiguration, dem Vordrall und der
Temperatur des radialen Massenstroms ab. Die beiden letzteren Größen sind aber meistens im
experimentellen Aufbau nicht bekannt, so dass die Interpretation der Messdaten häufig schwie-
rig bleibt.
Zuerst kann der Drehimpuls I2 ≈ m˙2r2ct 2 am Receiverbohrungseinstritt durch einen überlager-
ten radialen Massenstrom verändert werden, wie es die Rotordrehmoment-Messungen von Ditt-
mann beweisen. Dittmann et al. (2003a) finden nämlich in einem direkten System (vgl. Ab-
schnitt 3.1.1) mit vier Receiverbohrungen eine Reduzierung von c˜eff/c1 is (vgl. Gl. (3.62)) von
0,5 über 0,4 bis 0,3 bei einer Erhöhung des Radialmassenstroms m˙7/m˙1 von 0% über 30% bis
50% (K1 ≈ 1). In einer Konfiguration mit 12 Receiverbohrungen misst Dittmann (2006) für die
gleiche Variation von m˙7/m˙1 eine vergleichbare Abnahme der Effektivität c˜eff/c1 is von 0,51,
über 0,42 bis auf 0,34.
Ein weiterer Effekt von radialen Leckagen ist der Wärmeaustausch zwischen der Vordralldü-
senkühlluft und der üblicherweise heißeren Leckageluft aus der inneren oder äußeren Dichtung.
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Dies kann sogar im extremen Fall, wie z.B. bei einem massiven Heißgaseinbruch, zum Versa-
gen der Kühlfunktion des Vordralldüsensystems führen. Die CFD Ergebnisse von Wilson et al.
(1997) in einem direkten System mit radialem Massenstrom m˙8/m˙1 = m˙7/m˙1 zwischen 20%
bis 45% und K1 zwischen 1 und 2 zeigen beispielsweise, dass die Leckageluft indirekt über se-
kundäre Wirbelsysteme an die Receiverbohrungen gelangt und dadurch die Kühllufttemperatur
beeinflusst.
Weil es messtechnisch aufwendig ist, die beiden Effekte, die der radiale Massenstrom auf die
Kühllufttemperatur hat, voneinander zu trennen, erweisen sich häufig analytische und numeri-
sche Modellierungs-Ansätze als die sicherste Methode zur Interpretation der Messergebnisse.
Somit gelingt es El-Oun und Owen (1988), ihre Messungen der durch radiale Strömung indu-
zierten Temperaturerhöhungen in einem direkten System mit Hilfe vereinfachter Energie- und
Drehimpulsbilanzen nachzubilden.
3.2.4.4 Einfluss des Wärmeübergangs in der Vordrallkammer
Der konvektive Wärmeübergang zwischen der Kühlluft und den Wänden der Vordrallkammer
ist ein weiterer Einflussparameter, der die Temperatur-Kennlinie von Abschnitt 3.2.4.2 verän-
dern kann. Ein Beispiel dafür sind die numerischen Berechnungen von Karabay et al. (2001b),
die darauf hinweisen, dass sich der Zusammenhang vonΘmit der Drallzahl K1 aus dem Verhält-
nis zwischen demWärmeübergangseffekt und der Rotorarbeit ergibt. Dies wird in der folgenden
Gleichung von Karabay et al. (2001b) analytisch ausgedrückt:



















wobei Num eine über die Rotorfläche gemittelte Nußelt-Zahl und (Tw−Taw)m die entsprechen-
de gemittelte Differenz zwischen der Wandtemperatur Tw und die Referenzkühllufttemperatur
Taw sind.
Bei der im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Analyse von publizierten Daten wird aber
nicht klar, ob der Effekt des Wärmeübergangs auf die Kühllufttemperatur Ttrel 3 von Bedeu-
tung ist. So erwarten z.B. Chew und Rogers (1988) aus der Reynolds-Analogie Wärmeüber-
gangseffekte von mindestens gleicher Größenordnung wie der Reibungsaufheizung für eine
Eckert-Zahl u22/(2cp |Tw−Taw|) kleiner oder etwa gleich eins. Nach der Abschätzung der Rei-
bungsaufheizung in Abschnitt 3.1.3 ist dadurch der Einfluss des Wärmeübergangs auf Ttrel 3
von zweiter Ordnung. Trotzdem messen in einem direkten Vordralldüsensystem Wilson et al.
(1997) eine Abnahme der Temperaturdifferenz Θ von 85% der adiabaten Temperaturdifferenz
|Θad| nach Gl. (3.74) für eine Rotorwandtemperaturdifferenz Tw−Tt 0 größer als 5,8 u22/(2cp).
Dabei wurden folgende Randbedingungen eingehalten: K1 = 2, Reϕ ≈ 1,25 ·106, Cw1 ≈ 2 ·104,
11%≤ m˙7/m˙1 = m˙8/m˙1 ≤22%. In der Deckscheibe-Konfiguration von Karabay et al. (2000)
mit einer größeren Wandfläche und einer Wandtemperaturdifferenz Tw−Tt 0 größer als 10
u22/(2cp) ist die gemessene Kühllufttemperaturdifferenz Θ mindestens um den Faktor 6 höher
als Θad von Gl. (3.74). Somit ist der Wärmeübergangseffekt noch stärker als in einem direkten
Vordralldüsensystem.
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Die Anzahl der Untersuchungen über den Wärmeübergang in Vordrallkammern ist niedrig, so
dass die Generierung weiterer Messdaten zum Wärmeübergang nötig ist, um die hier erörterte
Fragestellung genauer beantworten zu können. Hierzu müssen zuerst die Wärmeübergangszah-
len h und die treibende Kühllufttemperatur Taw, die die Kühlung des hoch belasteten Rotors
gewährleisten, gemessen werden. Durch die Einführung von neuen Messdaten im Laufe dieser
Arbeit wird diese Analyse in Kapitel 6 fortgesetzt. Zunächst soll jedoch die Diskussion auf die
ursprüngliche Frage zurückgeführt werden.
3.2.5 Gesamteffizienz des Vordrall-Kühlluftsystems
Nach derzeitigemKenntnisstand wurde in den bisher veröffentlichten Studien keine einzige Grö-
ße ermittelt, die die Gesamteffizienz des Vordralldüsensystems quantifiziert. Stattdessen werden
in der Literatur die Parameter ηeff, c˜eff/c1 is oder Θ von Abschnitt 3.2.4.1 zur Beschreibung der
Kühleffektivität verwendet. Beim Abschätzen der Effekte der Kühleffektivität auf die Gesamtef-
fizienz muss die Fragestellung zur Effizienz von Vordralldüsensystemen wie folgt pragmatisch
interpretiert werden: wie hoch sind ηeff oder Θ in geometrischen Konfigurationen, die typisch
für Gasturbinen sind?
Als Antwort könnte die Analyse der existierenden Veröffentlichungen dienen, die den Einfluss
von unterschiedlichen geometrischen Parametern auf ηeff oder aufΘ untersucht haben. Die dazu
zur Verfügung stehenden Daten basieren entweder auf experimentelle (Meierhofer und Franklin
(1981), Chew et al. (2003)) oder rechnerische Untersuchungen (Popp et al. (1998), Jarzombek
et al. (2006), Chew et al. (2005)). Nach mehreren am ITS durchgeführten experimentellen Un-
tersuchungen (Dittmann et al. (2003a), Geis et al. (2004), Dittmann (2006)) wurden in einer
begleitenden Studie Korrelationen für Θ publiziert, die auf entsprechenden Messreihen basie-
ren (siehe Bricaud et al. (2007)). Aus diesen Arbeiten können das Flächenverhältnis A3/A1, der
Durchflussbeiwert CdV, die Breite s und die Höhe h der Ringkavität sowie der radiale Versatz
r1− r2 der Vordralldüsen gegenüber den Receiverbohrungen als einflussreiche Parameter für die
Kühleffektivität identifiziert werden.
Dennoch müssen die zahlreichen Strömungsberechnungen durch umfangreiche Messdaten be-
stätigt werden. Dabei sei noch einmal darauf hingewiesen (siehe Kapitel 3), dass ηeff, c˜eff/c1 is,
Θ oder Ttrel 3/Tt 0 nicht zur Bestimmung der Gesamteffizienz von Vordralldüsensystemen aus-
reichen. Die Kenntnis des Kühlluftdrucks ptrel 3 und des Kühlluftmassenstroms m˙3 sind dazu er-
forderlich, um entsprechende Vergleiche zu ermöglichen. Außerdem lässt eine Begrenzung der
Analyse auf Ttrel 3 eine Ermittlung der Strömungsverluste nicht zu und erschwert konstruktive
Optimierungsmaßnahmen. Durch erweiterte Messungen, numerische Strömungsberechnungen
und den daraus abgeleiteten Korrelationen muss eine breite Basis für die Auslegung modernerer
Vordrall-Kühlluftsysteme geschaffen werden.
4 Experimenteller Aufbau und Messverfahren
Um die Fragestellung zur Effizienz von Vordralldüsensystemen zu beantworten, wird eine detail-
lierte Analyse der Einflüsse der Vordrallkammergeometrie notwendig, wie in Kapitel 3 darge-
stellt. Dabei soll sich ein Grossteil der Auswertung auf neue Messdaten stützen. Nach Kapitel
3 müssen die experimentellen Untersuchungen dieser Arbeit folgende Anforderungen erfüllen.
Neben der Kühllufttemperatur müssen das Durchflussverhalten und der Totaldruckverlust zur
Bestimmung der Gesamteffizienz gemessen werden. Um eine Unterteilung der Strömungsverlu-
ste herzuleiten und damit später Verbesserungspotenziale identifizieren zu können, müssen wei-
terhin Informationen über das reale Strömungsfeld in der Vordrallkammer gewonnen werden.
Zum Verständnis der realen Kühllufttemperatur sind Temperaturmessungen bei nahezu adiaba-
ten Wänden und ebenso mit Wänden bei erhöhter Temperatur nötig. Da das Kühlungspotenzial
der Vordrallkammerluft für die Hersteller von Gasturbinen auf die hoch belastete Rotorscheibe
von besonderem Interesse ist, wurde die Heizung des Rotors bevorzugt, um den Wärmeüber-
gang an den rotierenden Flächen der Vordrallkammer zu messen (vgl. Abb. 1.2 und Abb. 3.1).
Auf Wärmeübergangsmessungen entlang der Stator-Fläche wird dagegen in dieser Arbeit ver-
zichtet. Eine analytische Abschätzung des Wärmeübergangs am Stator wird dennoch nach der
Auswertung der Messdaten vorgestellt (siehe Kapitel 7).
Infolgedessen erläutert Kapitel 4, wie die benötigen Messdaten ausgewählt und gewonnen wur-
den. Zuerst wird in Abschnitt 4.1 die Parametervariation definiert, die für diese Untersuchung
notwendig ist. Danach kann der Versuchträger beschrieben werden, in dem die geometrischen
Parameter variiert wurden. Die Beschreibung der Luftversorgung zeigt in Abschnitt 4.3, wie die
erforderlichen Randbedingungen für nahezu adiabate Wände und für einen warmen Rotor im
Prüfstand aufgesetzt wurden. In Abschnitt 4.4 wird die Auswahl der Messgrößen begründet. Da
wegen der engen Abmessungen für viele Messgrößen insbesondere keine Standardlösung ver-
wendet werden konnte, musste im Rahmen dieser Untersuchung eine besondereMesstechnik für
die Geschwindigkeits- und Temperaturmessungen entwickelt und kalibriert werden. Dies wird
in Abschnitt 4.5 gezeigt. Die Bestimmung der Strömungsgeschwindigkeit und der Wärmeüber-
gangszahlen erfordert komplexe Auswertensverfahren, die zur Verständlichkeit der potenziellen
Messfehler dieser beiden Größen in Abschnitt 4.7 und 4.8 erläutern werden müssen. Aus dem
vorliegenden Messsystem und dem Messverfahren können die Messgenauigkeit der relevanten
Größen für die Studie ermittelt werden. Dies erfolgt im letzten Abschnitt von Kapitel 4, bevor
die Messergebnisse dargestellt werden.
4.1 Parametervariation
Um auf reale Vordralldüsensysteme übertragbare Messergebnisse zu gewinnen, mussten zu-
nächst wegen der Grenzen der Anwendungsmöglichkeiten von Ähnlichkeitsparameter im Ver-
suchträger zur Gasturbine betriebsähnliche Strömungsparameter eingestellt werden. Zweitens
mussten die untersuchten Konfigurationen zu modernen Vordrall-Kühlluftsystemen geometrisch
ähnlich sein.
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Kennzahlen Π K1 Cw1 ≈ Cw2 Reϕ
Prüfstand 1,1 bis 1,8 0,65 bis 40 1,7 ·104 bis 7,0 ·104 1,3 ·105 bis 3,0 ·106
Für alle Konfigurationen gilt m˙7 ≈ m˙8 ≈ 0 gs−1 und ω rmax ≈185 ms−1
Tab. 4.1: Die im Versuchträger durchgeführten Variationen dimensionloser Kontrollparameter
Zur Erfüllung der ersten Anforderung musste der Prüfstand so ausgelegt werden, dass er die
gleichen Druckverhältnisse Π und die gleichen Geschwindigkeitsdreiecke wie in der Vordrall-
kammer einer Gasturbine reproduziert (siehe Abschnitt 3.2.1.2). Dafür war bei einem gege-
benen tangentialen Vordralldüsenwinkel α von 20o, welcher typisch für Gasturbinen ist, am
Eintritt der Receiverbohrungen eine maximale Umfangsgeschwindigkeit u2max von mindestens
170 ms−1 erforderlich. Dies stellt unter Laborbedingungen eine große Herausforderung dar (vgl.
Abschnitt 4.2). Unter dieser Bedingung konnten verschiedene Drückverhältnisse Π und Drall-
zahlen K1 realisiert werden, die den typischen Betriebsbereich von Gasturbinen (0,8≤ K1 ≤ 2,5
und Π<<Πkrit) abdecken, wie in Tab. 4.1 gezeigt.
Wie Ergebnisse aus der Literatur zeigen (siehe Abschnitt 3.2.3.1 und 3.2.4.2 sowie Ende von
Abschnitt 3.2.1.1), ist Reϕ ein Kontrollparameter zweiter Ordnung gegenüber K1 für die Ge-
schwindigkeitsverteilung und die Temperaturabsenkung in der Vordrallkammer. Die Abhängig-
keit der Wandschubspannungen mit Reϕ ist nach den theoretischen Ansätzen von Gl. (3.20)
sowie Gl. (3.55) bis (3.59) mit einer Potenz von −1/5 modelliert. −1/5 ist mindesten vier-
mal kleiner als die Potenz, die die Abhängigkeit von der lokalen Drallzahl k beschreibt. Des
weiteren wurde der erwähnte Zusammenhang der Wandschubspannungen mit Reϕ bei Vordrall-
düsensystem noch nicht bewiesen. Aus diesen Gründen wurde im Prüfstand die Einhaltung der

























A =N d /4 : Austrittfläche der Düsen











Abb. 4.1: Schematische Darstellung der im Prüfstand variierten geometrischen Parameter
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Konfigurationen






































Bauart A A A A A B B
α o 20 20 20 20 20 20 20
ε1 =
√
A1NV/(2pir1sinα) – 0,30 0,30 0,28 0,30 0,29 0,18 0,16




A3NR/(2pir2) – 0,26 0,23 0,26 0,26 0,26 0,26 0,26
rR/d3 – 0,15 0,00 0,15 0,15 0,15 0,15 0,15
lR/d3 - Standard – 4,00 3,80 4,00 4,00 4,00 4,00 4,00
lR/d3 - kurze Bohrungen(1) – 1,00 – 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00
Vordrallkammer
A3/A1 – 3,01 3,19 3,01 3,01 3,01 4,41 4,81
(r1− r2)/d1 – 0,00 0,00 2,86 0,00 1,77 0,21 0,00
r1/r2 – 1,00 1,00 1,09 1,00 1,06 1,01 1,00
d3/d1 – 1,20 1,43 1,20 1,20 1,20 1,05 1,05
s/d1 – 1,43 1,43 1,43 1,43 3,43 1,25 1,25
s7/d1 – 1,21 1,21 1,21 1,21 3,21 1,06 1,06
s8/d1 – 1,00 1,00 1,00 1,00 3,00 0,88 0,88
h/d1 – 6,69 6,69 6,69 1,29 6,69 5,85 5,85
(rmax− r2)/d1 – 4,34 4,34 4,34 0,64 4,34 3,80 3,80
r2/d1 – 31,43 31,43 31,43 31,43 31,43 27,50 27,50
Für alle Konfigurationen gilt r2 =220 mm
(1): Die in dieser Arbeit genannten Nicht-Standard-Konfigurationen besitzen kurze Receiverbohrungen und
werden mit dem zusätzlichen Index lR/d3 = 1 gekennzeichnet.
Tab. 4.2: Geometrische Parameter der untersuchten generischen Vordralldüsensysteme
trachtet. Dadurch musste kein Gasturbinen vergleichbares Druck- und Temperaturniveau in der
Messstrecke eingestellt werden. Dies führte zur deutlichen Vereinfachungen des Versuchträgers,
indem nahezu Umgebungsdruck und -temperatur im Vordrallkammermodell als für die Unter-
suchung ausreichend angenommen werden konnten. Als Ergebnis wurden im Versuchträger um
einen Faktor zehn kleinere als in Gasturbinen dimensionslose Größe Cw2 und Reϕ erreicht (vgl.
Tab. 4.1 und vgl. Wilson et al. (1997) für typische Werte in Gasturbinen). Da eine eventuelle
Korrektur des Effekts der Reynolds-Zahl zentral für die Übertragung des Messdaten auf Gastur-
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binebedingungen ist, muss diese Thematik in der Auswertungsphase dieser Arbeit wiederholt
diskutiert werden (vgl. Abschnitt 6.2.2.5).
Nach den Erläuterungen von Abschnitt 3.2.4.3 wird ein vernachlässigbarer Einfluss des überla-
gerten radialen Massenstroms vorausgesetzt, wenn die radialen Massenströme die nahezu glei-
che Temperatur wie die Kühllufttemperatur Tt 0 haben, und wenn m˙7/m˙1 und m˙8/m˙1 zwischen
0% und 10% sind. Um die Effizienz moderner Vordralldüsensystemen zu messen, wurde somit
entschieden, dass m˙7 und m˙8 gleich Null gehalten werden konnten (vgl. Tab. 4.1). Damit stellte
sich die Problematik der Messungen des Dralls und der Temperatur der radialen Massenströ-
me nicht. Dies vereinfachte die Einstellung der Randbedingungen für die Vordrallkammer ohne
merkliche Verletzung der Ähnlichkeit mit Gasturbinen.
Die Versuchsluftversorgung des ITS ermöglichte bei den Strömungsbedingungen von Tab. 4.1
die Durchführung der Untersuchung in einem Versuchträger mit einem Flugtriebwerk nahen
Abmessungen. Um die für die Gesamteffizienz entscheidenden geometrischen Parameter ein-
deutiger als in der Literatur (siehe Abschnitt 3.2.5) zu identifizieren, mussten unterschiedliche
Ringkammer-Konfigurationen nachgebildet werden. Die in dieser Arbeit variierten Abmessun-
gen sind in Abb. 4.1 schematisch dargestellt, während die experimentell untersuchten Konfi-
gurationen mit ihren geometrischen Hauptparametern in Tab. 4.2 aufgelistet sind. Die meisten
Abmessungen wurden in Tab. 4.2 durch den Vordralldüsendurchmesser d1 normiert, um Verglei-
che der Geometrie mit anderen Veröffentlichungen zu vereinfachen. Mit Hilfe des Wertes für
den Radius r2 in Tab. 4.2 können aber die absoluten Werte einzelner geometrischer Parameter
berechnet werden.
Wie in Tab. 4.2 zu erkennen ist, dient zunächst die Konfiguration G-Ref als Referenz für die Ana-
lyse der Effekte geometrischer Änderungen auf die Effizienz der Kühlluftzufuhr in die Receiver-
bohrungen. Typisch für eine Konfiguration, die einer Gasturbine nahezu gleicht, sind dabei
die tangential zugestellten zylindrischen Vordralldüsen, das hohe Flächenverhältnis A3/A1 von
3,0 und der abgerundete Eintritt der Receiverbohrungen rR/d3 =0,15. Die Wirkungen der ein-
flussreicheren Parameter wie des Flächenverhältnisses A3/A1, des Durchflussbeiwerts CdV, der
Breite s und der Höhe h der Ringkavität sowie des radialen Versatzes r1− r2 der Vordralldüsen
sollten in Konfiguration G-A3/A1=4,8, G-A3/A1=4,4, G-smax, G-hmin und G-r1>r2 entspre-
chend getestet werden. Ebenso wurden zwei unterschiedliche Längen von Receiverbohrungen
vorgesehen, um den potenziellen Einfluss der Strömung stromabwärts der Schnittestelle 3 auf
die Vordrallkammerströmung zu charakterisieren. Weil die Gewinnung zusätzlicher Daten über
den Wärmeübergang in der Vordrallkammer eine weitere Aufgabe dieser Untersuchungen war,
wurde Konfiguration G-Wü gebaut, in der Wärmeübergangmessungen durchgeführt werden
konnten. Trotzt eines leicht abgeänderten Rotors, der für die Wärmeübergangmessungen be-
nötigt wurde, bleibt Konfiguration G-Wü sehr ähnlich zur Referenzkonfiguration G-Ref.
Generell bestehen die Vordralldüsen aus tangential geneigten zylindrischen Bohrungen (sie-
he Düsen des Typs A in Abb. 4.1) mit Ausnahme von Konfigurationen G-A3/A1=4,4 und G-
A3/A1=4,8, wo die zylindrischen Düsen eine optimierte Eintrittkontur (vgl. Typ B in Abb. 4.1)
und dadurch einen erhöhten Durchflussbeiwert CdV besitzen. Letztere Düsenauslegung wur-
de bereits von Geis (2002) und von Dittmann (2006) in Vordralldüsensystemen mit kleinerer
Receiverbohrung-Austrittfläche A3 untersucht. Dadurch stellen Konfiguration G-A3/A1=4,4
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und G-A3/A1=4,8 eine weitere Vergleichbasis mit den Daten von Geis und Dittmann zur Aus-
wertung des Effekts des Flächenverhältnisses A3/A1 dar.
4.2 Vordralldüsenprüfstand
Um die für diese Arbeit geplanten Parametervariationen von Abschnitt 4.1 auszuführen, konnte
ein am ITS bereits zur Verfügung stehender Vordralldüsenprüfstand eingesetzt werden, welcher
im Rahmen von Vorgängerarbeiten entwickelt wurde. Entscheidend für diese Wahl war die ma-
ximale Rotorumfangsgeschwindigkeit umax von über 185 ms−1, die in diesem Versuchträger
erreicht werden konnte. Dank seines flexiblen Aufbaus konnte dieser Prüfstand nach den vom
Autor durchgeführten folgenden Anpassungen verwendet werden.
Abb. 4.2 zeigt einen Axialschnitt des Versuchträgers, in dem der Drallerzeuger (A), die Vor-
drallkammer (B) und die Receiverbohrungen (C) zu erkennen sind. Die relevanten Schnittstel-
len eines Vordrallkühlluftsystems (vgl. Abb. 3.2 und Kapitel 3) sind in Abb. 4.2 weiter mit den
Indizes 0, 1, 2, 3, 7 und 8 gekennzeichnet. Um die bei den notwendigen Veränderungen der Geo-
metrie Umbauarbeiten zu erleichtern, ist der Rotor fliegend gelagert und auf der Welle mittels
eines Konus-Spannelements (M) als schnell lösbare reibschlüssige Wellen-Naben Verbindung
befestigt. Dieses Konzept ermöglichte die Installation von sechs unterschiedlichen Vordrallplat-
ten (G) und von drei verschiedenen Rotorscheiben (H), anhand derer die für diese Arbeit ge-
planten Parametervariationen von Abschnitt 4.1 realisiert werden können. Dabei erfordert der
Austausch einer Vordrallplatte (G) zuerst die Entfernung des Rotors (H) und dann des Gehäuses
(J). Als Konsequenz musste nach jeder Konfigurationsänderung aufgrund seiner bei der Monta-
ge entstandenen leichten Verkippung der Rotor erneut dynamisch ausgewuchtet werden.
Die Anpassungen des Prüfstandes verlangten die Fertigung von vier neuen Vordrallplatten und

















D - Innerer Spalt





























Abb. 4.2: Axialschnitt des Vordralldüsenprüfstands
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(2002) und Dittmann (2006) wiederverwendet werden konnten. Die Anwendung neuer Druck-
und Temperaturmessstellen, sowie die Anforderung eines optischen Zugangs für die Geschwin-
digkeitsmessungen führten zu weiteren konstruktiven Änderungen und zur Fertigung neuer
Komponenten, die in Abschnitt 4.5 ersichtlich werden. Besonders kritisch war die Herstellung
der neuen Rotoren, die mit einem Durchmesser von 500 mm für eine maximale Umfangsge-
schwindigkeit umax = 262 ms−1 neu ausgelegt werden mussten. Vor ihrer Fertigung wurde die
Spannungsverteilung in jedem Rotor anhand eines dreidimensionalen FEM Modells berechnet.
Generell wurden Sicherheitsfaktoren gegenüber der 0,2%-Dehngrenze Rp0,2 oberhalb 2,6 für
die neuen Rotoren dieser Arbeit berechnet (vgl. die vom Autor betreute Studienarbeit von Ho-
firek (2003)). Dafür wurde wie bei den Dissertationen von Geis und von Dittmann jeder Rotor
in einem einzelnen geschmiedeten Ring aus einer in der Luft-und Raumfahrt häufig eingesetz-
ten Titanlegierung (TiAl6V4) gefertigt. Aufgrund ihres guten Verhältnisses von Festigkeit zu
Gewicht ist diese Legierung hervorragend geeignet für rotierende Bauteile mit einer großen
Fliehkraftbeanspruchung.
Alle anderen in Abb. 4.2 dargestellten Komponenten wurden von den vorherigen Untersuchun-
gen von Geis und Dittmann übernommen. Insbesondere trieb für diese Studie der gleiche stufen-
los regelbarer Gleichstrommotor mit einer Leistung von 25,2kW über einen Flachriemenantrieb
die Welle (V) bis zu einer Maximaldrehzahl von 7000 Umin−1 an. In Kombination mit der Luft-
versorgung vom Prüfstand (siehe Abschnitt 4.3) konnte dadurch die in Tab. 4.1 gegebene nötige
Variation der Drallzahl K1 erzielt werden. Ein weiteres konstruktive Merkmal der Anlage ist
der Zwischenraum zwischen den Lagern, welcher während der in dieser Arbeit durchgeführten
Wärmeübergangsmessungen die Schrägkugellager mit Wasser kühlte, um eine am Außenring
gemessene Lagertemperatur unterhalb 70 Co zu gewährleisten. Für weitere Details der gemein-
samen Komponenten des Versuchträgers mit den vorherigen Untersuchungen am ITS sei auf
die Dissertation von Geis (2002) und Dittmann (2006) verwiesen.
4.3 Luftversorgung
Zwei unterschiedliche Luftversorgungskonfigurationen mussten für die Charakterisierung der
Strömung einerseits bei nahezu adiabaten Bedingungen und andererseits für die Messung des
Wärmeübergangs am Rotor verwendet werden. Hierzu wurde der Vordralldüsenprüfstand an
die Versuchsluftversorgung des ITS angeschlossen, wie es in Abb. 4.3 illustriert wurde. Für
die sogenannte Standardkonfiguration (Abb. 4.3(a) und (c)) konnte der gleiche experimentelle
Aufbau wie in der Dissertation von Geis (2002) und Dittmann (2006) übernommen werden.
Dagegen mussten zusätzliche Luftanschlüsse und konstruktive Änderungen in der sogenannten
Wärmeübergangskonfiguration (Abb. 4.3(b) und (d)) vorgesehen werden. Zur Verständlichkeit
der gesamten Studie müssen im Folgenden beide Konfigurationen noch beschrieben werden.
Die Standardkonfiguration wurde für Durchfluss-, Temperatur- und Geschwindigkeitsmessun-
gen bei nahezu adiabaten Wänden ausgelegt. Zu diesem Zweck musste das Druckverhältnis Π
im Bereich von Tab. 4.1 beim Regeln des Versorgungsdrucks pt 0 variiert werden. Gleichzeitig
musste die Versorgungstemperatur Tt 0 bei Umgebungstemperatur eingestellt werden, um nahe-
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zu adiabate Bedingungen zu erreichen. Demzufolge wurden zwei parallel geschaltete Schrau-
benkompressoren (Position A) eingesetzt, die mehr als 400 gs−1 Luft bei etwa 3 bar bereitstel-
len konnten. Durch einen Wärmetauscher (Position B) wurde die Versorgungsluft auf etwa die
Labortemperatur (zirka 20oC) gekühlt. Mit Hilfe eines pneumatischen Stellventils (Position C)
konnte der Druck in der Rohrleitung stromabwärts der Verdichter (Position D) unabhängig vom
Luftverbrauch des Prüfstands konstant gehalten werden, indem ein Teil der Luft über einen By-
pass direkt in einen Abluftkamin geleitet wurde. Die Regelung dieses Drucks erfolgte automa-
tisch mittels eines PID Reglers, welcher das Stellventil C steuerte. Der durch die Vordralldüsen
fließende Massenstrom m˙1 wurde anhand eines zweiten pneumatisch gesteuerten Ventils (Posi-
tion E) eingestellt, während das geschlossenen Handventil H den Anteil des radialen inneren
Massenstroms m˙7/m˙1 gleich Null hielt. Die Regelung des Drucks im Hauptluftstrang war ge-
nau genug, um einen konstanten Druck pt 0 stromaufwärts der Vordralldüsen zu gewährleisten.
Abb. 4.3(c) verdeutlicht, wie die Hauptströmung der Vordralldüsen ins Innere des Versuchträ-
gers geleitet wurde. Beim Schließen des Handventils K (siehe Abb. 4.3(a)) wurde der radiale
Massenstrom m˙8/m˙1 auch gleich Null gehalten, damit der Hauptteil der Kühlluft durch die
Receiverbohrungen in die Umgebung gelangt. Durch den etwa 0,2 mm großen radialen Spalt
































































Abb. 4.3: Schemata der verwendeten Luftführungskombinationen der Versuchsanlage
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Strömung der Receiverbohrungen entsprechender Massenstrom ohne die folgenden Massnah-
men strömen. Um diese Leckage gegen einen vernachlässigbaren Wert zu reduzieren, wurde
am äußeren Umfang des Rotors eine mehrspitzige Durchblicklabyrinthdichtung angebracht. Zu-
sätzlich wurde dort Sperrluft über sechzehn am Umfang gleichmäßig verteilte Bohrungen im
Gehäuse eingeblasen. Die Sperrluft wurde durch einen dritten Verdichter (Position L) versorgt.
Der Sperrluft-Massenstrom wurde über die Handventile N und M so angepasst, dass die in
dem ersten Labyrinthdichtungsegment gemessene Wanddruckdifferenz (O in Abb. 4.3(a)) mit
der Leckage null wurde. Die Sperrluft verlässt den Prüfstand durch den zweiten Labyrinthdich-
tungsabschnitt.
Wie im Anhang A.5.2 verdeutlicht, wurden maximale wandnormaleWärmeströme auf der Ober-
fläche des Rotors in der Vordrallkammer angestrebt, um eine hohe Messgenauigkeit der Wärme-
übergangszahlen zu erreichen. Das Lösungskonzept, bei dem die hintere Seite der Rotorscheibe
durch Luft geheizt wird, ergab sich als die beste Wahl für diese Untersuchungen. Mit einer mini-
malen erreichbaren relativen Kühllufttemperatur Ttrel 2 von etwa 0oC und einer Temperatur der
Heißluft von 120oC konnte nämlich eine mittlere axiale Temperaturdifferenz von zirka 40oC
über der 38 mm dicken Titanaluminium-Rotorscheibe erreicht werden. Dadurch konnten mit
einem reduzierten konstruktiven Aufwand ausreichend wandnormale Wärmeströme generiert
werden.
In der Wärmeübergangskonfiguration wurde die Heizung der Rotorscheibe durch zusätzliche
Luftanschlüsse mit der Versuchsluftversorgung des ITS realisiert, wie in Abb. 4.3(b) beschrie-
ben. Verdichter L mit einem maximalen Massenstrom von 180 gs−1 bei einem Druckverhält-
nis von zirka 2,8 dient zur Versorgung der Heißluft, die mittels einer elektrischen Heizung auf
120oC erhitzt wird, bevor sie auf die Rückseite der Rotorscheibe in zwei Ringkammern oberhalb
(Q) und unterhalb (R) des Bohrungsaustritts geblasen wird. Danach verlässt die Heißluft den
Prüfstand über axiale Spalten zwischen den Ringkammern Q und R und der Rotorrückseite, um
in die Umgebung abgeführt zu werden. Die Kühlluft von zirka 20oC, die wie zuvor durch den
gleichen Strang zur Verfügung gestellt wird, erlaubt nicht nur die Vordrallkammer und Vorder-
seite des Rotors zu kühlen, sondern hält den Kernbereich des Versuchträgers mit Unterstützung
der Wasserkühlung (siehe Kapitel 4.2) unterhalb von 50oC. Wie in der Standardkonfiguration
blieben Ventile H und K (siehe Abb. 4.3(a)) bei den Wärmeübergangsmessungen geschlossen.
Des weiteren wurde beim Schließen des Handventils N keine Sperrluft in die Labyrinthdich-
tung eingesetzt, um minimale radiale Wärmeströme und somit eine möglichst homogene Wär-
mestromverteilung in der Rotorscheibe zu induzieren. Der Verzicht auf heiße Sperrluft löst
eine kleine Leckage der kälteren Vordrallluft durch die Labyrinthdichtung zugunsten der nicht-
metallischen Komponenten des Gehäuses aus. Dadurch bleiben ihre Temperaturen unterhalb
120oC. Diese Leckage wurde mit maximal 5% des Massenstroms durch die Receiverbohrungen
abgeschätzt. Durch die Wärmeleitung im Rotor und Heißluft stromabwärts der Rotorscheibe
stieg die Temperatur des Telemetriesenders (Position R in Abb. 4.2) kontinuierlich an, so dass
der Sender durch radiale Aufprallung gekühlter Luftstrahlen des Hausdrucknetzes zusätzlich
gekühlt wurde. Mehr Details zum Messaufbau für die Wärmeübergangmessungen können in
der vom Autor betreuten Studienarbeit von Murad (2006) und einer früheren Veröffentlichung
nachgelesen werden (siehe Bricaud et al. (2005b)).
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4.4 Auswahl der Messgrößen
In Abb. 4.4 wurden die Messgrößen schematisch dargestellt, die für die Auswertung der Effizi-
enz der untersuchten Vordralldüsensysteme benötigt wurden. Als Erstes mußten die Parameter
gemessen werden, die die Ermittlung der Kontrollparameter Π und K1 ermöglichen. Dies erfor-
dert die Messung des Massenstroms m˙1, der Drehzahl n, des Totaldrucks pt 0 und Totaltempe-
ratur Tt 0 im Plenum 0 sowie des statischen Drucks p1 am Austritt der Vordralldüsen. In dieser
Arbeit wird das Druckverhältnis Π aus den einzelnen Druckmessstellen pij wie folgt berechnet:
Π= pt 0/p1 mit pt 0 = (p01+p02)/2 und p1 = (p11+p12)/2 (4.1)
wobei die genaue Position der Messstellen pij in Abschnitt 4.5.1 definiert sind.
Zur Bestimmung der Drallzahl K1 = ct 1/u1 wird, nach Gl. (3.31) und (3.32), die Größe ct 1 aus
dem Massenstrom m˙1, dem Druck p1 und der Totaltemperatur Tt 0 hergeleitet. Hierzu dienen
die Temperaturmessstellen T01 und T02 zur Ermittlung von Tt 0:
Tt 0 = (T01+T02)/2 (4.2)
Mit Hilfe der zusätzlichen Messung der Lufttemperatur in den Receiverbohrungen können
das Durchflussverhalten, die Änderung des Totaldrucks ptrel 3/pt 0 und der Kühllufttemperatur
Ttrel 3/Tt 0 über das gesamte Vordralldüsensystem bestimmt werden, wie später in Kapitel 6 ge-
zeigt. Aus diesem Grund ist eine genaue Messung von Ttrel 3 eine entscheidende Voraussetzung
für diese Arbeit. Ttrel 3 wurde aus den Messwerten T3i wie folgt berechnet:
Ttrel 3 =max(T31,T32) (4.3)
Die Kenntnis der Messgrößen, die in Gl. (4.1) bis (4.3) benutzt sind, reicht aber nicht, um die
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Abb. 4.4: Übersicht der benötigten Messgrößen
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messungen in der Vordrallkammer Geschwindigkeitsmessungen stromaufwärts der Receiver-
bohrungen geplant. Die Wahl der Druckmessstellen wird in Abschnitt 4.5.1 noch detailliert
diskutiert. Als Messbereich für die Strömungsgeschwindigkeit wurde die zur Richtung y nor-
male Ebene ausgewählt, die sich am Austritt der Vordralldüsen und am Eintritt der Receiver-
bohrungen befindet, wie in Abb. 4.4 dargestellt. In Konfiguration G-r1>r2 mit radial versetzten
Düsen wurden zwei Messebenen benötigt, um das Geschwindigkeitsfeld stromabwärts der Dü-
sen und stromaufwärts der Receiverbohrungen zu erfassen. Bei der Geschwindigkeitsmessung
wurde insbesondere eine genaue Bestimmung der tangentialen Komponente vϕ angestrebt.
Für die Wärmeübergangsmessung auf die rotierende Fläche der Vordrallkammer mussten Daten
über die Strömungstemperatur Taw sowie über die Wandtemperatur Tw und den wandnormalen
Wärmestrom qw der gemessenen Fläche gewonnen werden. Dadurch können die Ergebnisse
der Wärmeübergangsmessung mit Hilfe der Nußelt-Zahl Nu auf thermische Randbedingungen
von Gasturbinen übertragen werden. Zur Messung der Referenztemperatur Taw für die Wärme-
übergangszahl h wurden drei Totaltemperatursonden T2i in der Vordrallkammer eingebaut. Die
Messung des Wärmestroms qw in einer schnell rotierenden Scheibe stellt nicht nur Herausfor-
derungen für den Versuchträger (vgl. Abschnitt 4.3) sondern auch für die Messtechnik dar, die
besonders robust sein musste. Aus diesem Grund entscheidet wurde ein erprobtes Messverfah-
ren herausgezogen, welches am ITS bei stationären Komponenten bereits erfolgreich verwendet
wurde. Wie im Laufe von Kapitel 4 später dargestellt, konnte dieses Verfahren nicht ohne Anpas-
sungen eingesetzt werden. Das Messverfahren, welches in Abschnitt 4.8 beschrieben wird, er-
forderte neben der Temperaturverteilung auf der Vorderseite des Rotors zusätzliche Messwerte
für die Rotortemperatur in der Labyrinthdichtung und auf der Rückseite der Rotorscheibe. Um
die Genauigkeit der Messergebnisse zu erhöhen, wurden dort auch Lufttemperaturmessungen
benötigt (siehe T7i, T9i und T10i in Abb. 4.4). Die für die Wärmeübergangsmessungen benötig-
ten Temperaturmessstellen des Rotors werden im Laufe dieser Arbeit mit der Kennzeichnung
Tw, i identifiziert.
Eine zweite Aufgabe der Totaltemperatursonden T2i war die Messung von möglichen durch
Reibungsaufheizung verursachten Temperaturänderungen bei nahezu adiabaten Bedingungen
in der Vordrallkammer.
4.5 Bereitstellung der Instrumentierung
Zur Bestimmung der Gesamteffizienz der ausgewählten Vordralldüsensysteme musste die In-
strumentierung im Vergleich zu den am ITS durchgeführten vorgängigen Studien fast kom-
plett neu ausgelegt werden. Zuerst führte der Einsatz neuer Vordrallplatten zur Fertigung neuer
Druckmessstellen, die in Abschnitt 4.5.1 zusammengestellt wurden. In einer vorherigen Unter-
suchung am ITS zeigten Geis et al. bereits, dass ein PIV-Messaufbau potenzielle Vorteile für
die Erfassung der Geschwindigkeit in der Vordrallkammer hat (Geis et al. (2002), Geis (2002)).
Um dieses Potenzial weiter zu erproben, wurde entschieden, die gleiche Messtechnik für die
Geschwindigkeitsmessung zu benützen. Aufgrund der Wahl der Messebene mussten gegenüber
dem Aufbau von Geis et al. konstruktive Änderungen und Anpassungen des PIV-Systems durch-
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geführt werden, die in Abschnitt 4.5.2 beschrieben sind. Im Vergleich zu den vorausgegangenen
Untersuchungen von Geis et al. und Dittmann et al. stellten außerdem die Wärmeübergangs-
messungen zusätzliche Anforderungen für die Temperaturmesstechnik dar. Neben der Instru-
mentierung eines Rotors für Wandtemperaturmessungen mussten neue Lufttemperatursonden
entwickelt werden, die von einem möglichen Wärmeaustausch mit dem Versuchträger unbe-
einflusst bleiben sollten. Die gewonnenen Erfahrungen mit den neuen Sonden konnten auf die
Temperaturmessungen bei nahezu adiabaten Bedingungen übertragen werden. Die Gestaltung
der Instrumentierung und Vorgehensweise zu genauen Temperaturmessungen werden deshalb
in Abschnitt 4.5.3 und 4.5.4 vorgestellt.
4.5.1 Druckmessstellen
Die Wahl der Druckmessstelle muss nicht nur zur Verdeutlichung der Instrumentierung disku-
tiert werden, sondern auch weil die in Vordralldüsensystemen auftretenden Druckgradienten die
Berechnung der Kennzahl Π beeinflussen.
Zur Messung des Totaldrucks pt 0 stromauf der Vordralldüsen wurden zwei Wandbohrungen p01
und p02 bei einem Abstand größer als 6 mal dem Düsendurchmesser d1 (siehe Abb. 4.5 und
Tab. 4.3) eingebracht. CFD-Berechnungen zeigen, dass bei einem axialen Abstand, welcher
bereits größer als 2d1 ist, die Machzahl in diesem Plenum weit unterhalb 0,05 liegt, was zu
Unterschieden zwischen statischem Druck und Totaldruck kleiner als 0,1% führt. Außerdem
blieben die Messwerte von p01 und p02 mit gemessenen Druckdifferenzen zwischen beiden
Messstellen, die nie höher als 0,04% sind, unabhängig von der relativen Umfangsposition der
Düsen. Aus diesen Gründen wurde der Totaldruck pt 0 ohne Korrektur aus p01 und p02 wie in
Gl. (4.1) abgeleitet.
In Gl. (4.1) wurde Π als Druckverhältnis definiert, welches die Strömungsgeschwindigkeit am
Austritt der Vordralldüsen bestimmt. Zur Erhöhung der Genauigkeit wurden in der jeweiligen
Vordrallkammer neben der Druckmittelung zwei Wandbohrungen p11 und p12 direkt am Austritt
einer Düse platziert (siehe Abb. 4.5 und Tab. 4.3). Auf eine Druckmessung direkt am Austritt



















Abb. 4.5: Druckmessstellen des Vordralldüsensprüfstandes
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Messstelle Radiale Position Winkelposition Axiale Position
p01 −2,3d1 ≤ r− r1 ≤ 0,6d1 beliebig z≤−6,5d1
p02 0,6d1 ≤ r− r1 ≤ 3,4d1 beliebig z≤−6,5d1
p11 r− r1 ≈−0,64d1 ϕ = 0o z= 0
p12 r− r1 ≈ 0,64d1 ϕ = 0o z= 0
p71 r= rmin ϕ = 7,82o z= s/2
p72 r= rmin ϕ = 12,73o z= s/2
p81 r= rmax ϕ = 7,82o z= s/2
p82 r= rmax ϕ = 12,73o z= s/2
Tab. 4.3: Koordinaten der relevanten Druckmessstellen der Abb. 4.5
Im Vergleich zu den erwähnten Messstellen spielen die restlichen Druckmessstellen von Abb.
4.5 eine sekundäre Rolle für die Auswertung der Effizienz, da mit ihnen nur lokale Druck-
gradienten gemessen werden, die stark von der Vordrallkammergestaltung abhängen. Sie wur-
den aber zur Validierung der numerischen Strömungsberechnung und zur Charakterisierung
der Strömung in den untersuchten Ringkavitäten benötigt. Während eine Reihe von 5 bis 6
Wandbohrungen (p21 bis p25 in Abb. 4.5) die Erfassung des durch die Düsen induzierten Um-
fangsdruckgradientes bei der radialen Position der Receiverbohrungen ermöglichen, konnte die
radiale Druckerhöhung in der Vordrallkammer mit Hilfe der Messstellen p71, p72, p81 und p82
aufgenommen werden.
4.5.2 Anpassung des PIV-Systems für die Geschwindigkeitsmessungen
Wie in den Untersuchungen von Vorgängerarbeiten (Geis et al. (2002), Geis (2002)) soll auch
hier ein Particle Image Velocimetry-System (PIV-System) für die Zeitaufnahmen des Geschwin-
digkeitsfeldes in der Vordrallkammer für ausgewählte Winkelposition der Receiverbohrungen
benutzt werden. Im Vergleich zum vorherigen PIV-Aufbau des ITS ist der neue Messaufbau -
wie noch erläutert wird - durch weniger Bildverzerrungen und durch einen größeren Messzu-
gang in der Vordrallkammer charakterisiert. Des weiteren bietet er die Möglichkeit, die drei
Geschwindigkeitskomponenten der Strömung zu messen. Damit würde er sich auch gut für die
Messerfassungen von Strömungen in anderen gasturbinetypischen Rotor-Stator-Systemen eig-
nen.
An dieser Stelle soll weder eine Einführung in die PIV-Messtechnik, noch eine ausführliche
Beschreibung einzelner Parameter des eingesetzten Stereo-PIV-Aufbaus gegeben werden. Hier
sei unter anderem auf Raffel et al. (1998) verwiesen, während ergänzende Details der Messein-
richtung in vorherigen Veröffentlichungen des Autors zu finden sind (Bricaud et al. (2005d) und
Bricaud et al. (2006)). Stattdessen wird in diesem Abschnitt versucht, die Hauptmerkmale des
Systems und die Gründe, die zu diesem Messaufbau geführt haben, klarzustellen.
Neben den bereits von Geis et al. am ITS gesammelten Erfahrungen, auf die hier zurückgrif-
fen werden konnte, bestimmten die folgenden Überlegungen die Wahl des PIV-Verfahrens für
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die Geschwindigkeitsmessungen dieser Arbeit. Angesichts des kleinen axialen Rotor-Stator-
Abstands (s≈ 10 mm) musste auf lokale pneumatische Geschwindigkeitsmessungen und Hitz-
drahtanemometrie verzichtet werden, um Störeffekte der Instrumentierung auf das Strömungs-
feld zu vermeiden. Infolgedessen stellten sich berührungslose Methoden als sicherster Weg für
genaue Geschwindigkeitsmessungen in engen Vordrallkammern dar. Aufgrund der dreidimen-
sionalen Strömung mit ihren starken Geschwindigkeitsgradienten wäre die räumliche Auflö-
sung des Strömungsfeldes mittels der Laser-Doppler-Anemometrie (LDA) sehr zeitaufwendig
gewesen (vgl. Geis et al. (2001)). Weil außerdem keine Turbulenzgröße gesucht wurde, son-
dern insbesondere die zeitlich gemittelten Geschwindigkeiten für die Auswertung des Vordrall-
düsenssystems erforderlich waren, wurde schließlich das PIV-Verfahren für diese Aufgabe ge-
wählt.
Trotz erfolgreicher und anspruchvoller PIV-Analysen in einer Vordrallkammer wurde die Ar-
beit von Geis et al. durch den Einsatz eines Endoskops erschwert, da diese Komponente zu
































































Abb. 4.6: Details des verwendeten Stereo-PIV-Aufbaus
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Nachteile zu umgehen, wurde ein neues Gehäuse mit zwei optischen Zugängen konstruiert, wie
in Abb. 4.6 illustriert.
Ein im Gehäuse integriertes Prisma übernimmt die Führung des Laserschnitts in die Vordrall-
kammer. Damit bildet der Laserschnitt eine zum Radius normale Messfläche. Durch das Prisma
und die geometrischen Eigenschaften des Aufbaus wird die in die Vordrallkavität transmittier-
te Laserintensität erhöht und das an den Wänden reflektierte Licht minimiert. Das Ausrichten
des Laserschnitts senkrecht zur minimalen Geschwindigkeitskomponente (≈ vr) ermöglicht des
weiteren beim Reduzieren der so genannten Out Of Plane Fehler eine optimierte Erfassung
der für das Vordralldüsensystem relevantesten Geschwindigkeitskomponente (≈ vϕ). Dennoch
erlaubt der Einsatz von zwei Kameras die Ermittlung der zur Messfläche senkrechten Kompo-
nente. Das Einbringen beider optischen Zugänge in einem demontierbaren Deckel bietet mehre
Vorteile. Zum einen wird dadurch das Reinigen der Fensterscheiben erleichtert, die aufgrund der
radial auszentrifugierten Tracerpartikel verschmutzen. Zum anderen kann eine Kalibrierungsein-
richtung ohne Demontage des Rotors im Deckel eingebaut werden (siehe Abb. 4.6(d)). Dadurch
wird die tangentiale und radiale Ausrichtung des Laserstrahls geprüft und die räumliche Auflö-
sung der digitalisierten Bilder kann über den ganzen in Abb. 4.6(c) gezeigten Messbereich kali-
briert werden. Angesichts der durch eine gekrümmte Glassscheibe induzierten Bildverzerrung
wurde ein flaches Fenster als optischer Zugang für die Kameras bevorzugt. Diese geringfügi-
gen geometrischen Änderungen bezüglich der ursprünglichen Konturen hat einen Einfluss auf
die Strömung im Messbereich. Aufgrund des großen Radius des Gehäuses konnte er jedoch als
vernachlässigbar betrachtet werden. Durch das Plazieren des Prismas stromab der Messstelle
wird außerdem der Störeffekt einer weiteren abgeflachten Gehäuse-Fläche in der Messebene
minimiert.
Wie in Abb. 4.6(a) schematisch dargestellt, werden die Kameras und die Lichtpulse mit der
Rotorposition dank einer Lichtschranke und eines Delay-Generators synchronisiert, um das
Messsystem für die gewählten Winkelpositionen der Receiverbohrungen zu triggern. Der ein-
stellbare Zeitverzug für den Delay-Generator ermöglicht es, die Winkelposition der Receiver-
bohrungen für beliebige Drehzahlen einzustellen. Die korrekte Einstellung des Zeitverzugs wur-
de vor den PIV-Messungen mit Hilfe von Bildaufnahmen einer markierten Receiverbohrung
kontrolliert. Die Lichtpulse wurden mittels einer Kombination von Spiegeln und Linsen in die
Messtrecke geleitet, nachdem sie über die Lichtschnittoptik in einen dünnen Laserschnitt mit ei-
ner mittleren Dicke von 2 mm und mit einer etwa gleichen Breite wie dem Rotor-Stator-Abstand
s umgeformt wurden. Nach Abb. 4.6(a) dient ein Spectron Dual SL400 Double Cavity Nd:YAG
Laser als gepulste Lichtquelle mit einer Wellenlänge von λ = 532nm und mit einem einstellba-
ren Pulsabstand. Das Zeitintervall zwischen zwei Lichtpulsen eines Pulspaars wurde von 2 µs
bis 1 µs in Abhängigkeit von der maximalen Strömungsgeschwindigkeit c1 is am Austritt der
Vordralldüsen eingestellt, um die nötige Geschwindigkeitsauflösung in der Vordrallkammer zu
erreichen (mehr Details dazu in Abschnitt 4.7).
Die PIV-Bilder wurden durch die dafür vorgesehene Glassscheibe anhand von zwei auf einer
Drei-Achsen-Traverse befestigtenDouble-Shutter CCD-Camera (SensiCam, 12 bit, 1280×1024
Pixels) mit einem 100mm Objektiv aufgenommen. Mit einemWinkel von ca. 34o zwischen bei-
den Kameras gestattet der Stereo-PIV-Aufbau die Aufnahme von zwei Doppelbildern, die nach
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Auswertung die drei momentanen Geschwindigkeitskomponenten vx, vy und vz in einer zum
Radius senkrechten Messfläche von maximal 20 mm× 16 mm liefern. Da die Kameras ein Vo-
lumen der gleiche Dicke wie die des Lichtschnitts (≈2 mm) erfassen, ist hier der Ausdruck
Messvolumen korrekter als Messfläche. Exemplarische mit diesem PIV-Aufbau gewonnene Ge-
schwindigkeitsverteilungen können in Abb. 5.13 und Abb. 5.14 dieser Arbeit sowie in vorherge-
henden Veröffentlichungen gefunden werden (Bricaud et al. (2005d) und Bricaud et al. (2006)).
Eine erste PIV-Messreihe wurde mittels Feststoff-Tracerpartikeln (Dolomie DRB5 der Firma
Palas) mit einem mittleren Durchmesser dP von 1 µm bis 2 µm und mit einer Dichte ρP von
2,9 kg/dm3 durchgeführt, welche ins Plenum (Position 0 in Abb. 4.2) stromaufwärts der Düsen
eingeführt wurden. Aufgrund einer Stokes-Zahl (Stk = ρPd2Pc1sinα/(18µs)<0,2) kleiner als
eins wird von diesen Teilchen ein gutes Folgeverhalten erwartet (siehe auch Melling (1997)).
Da aber diese Partikel zu Verstopfung der Vordralldüsen neigen, wurden die späteren Untersu-
chungen mit Hilfe flüssiger Tracerpartikel (DES der Firma Palas) fortgesetzt, deren Durchmes-
ser dP unter 1 µm bleiben und deren Dichte ρP 0,9 kg/dm3 beträgt. Aufgrund ihrer geringeren
Dichte und ihrer kleineren Durchmessern zeigten die Flüssigpartikeln eine niedrigere Streuin-
tensität. Als Konsequenz wiesen die Bilder mit Flüssigpartikel weniger Helligkeit und Kontrast
auf. Dies beeinflusste später die PIV-Auswertung, worauf in Abschnitt 4.7 eingegangen wird.
4.5.3 Spezifische Maßnahmen zur Messung der Lufttemperaturen
Für einen erfolgreichen Vergleich der Effizienz der untersuchten Konfigurationen ist eine ho-
he Messgenauigkeit der Temperaturdifferenz Ttrel 3−Ttrel 0 entscheidend. Mit einem erwarteten
mittleren Messwert Ttrel 3−Ttrel 0 von zirka 13 K entspricht ein Messfehler von 1 K bereits 8%
des Messeffekts. Eine vergleichbare Messgenauigkeit der anderen Lufttemperaturen ist auch
für die Auswertung der Wärmeübergangsmessungen erforderlich (Abschnitt 4.8). Außerdem
stellt die korrekte Bestimmung der Temperatur eines Gases eine oft unterschätzte Aufgabe dar.
Hierzu fassen Schoen (1951) und Wuest (1969) die Problematik mit einem Zitat einfach zusam-
men. Bei ruhenden oder langsam strömenden Gasen rufen die kleinen Wärmeübergangszahlen
zwischen dem Gas und dem Temperaturfühler beachtliche Fehler durch Wärmeableitung im
Thermometer hervor... Mit wachsender Geschwindigkeit nimmt zwar der Wärmeübergang zu
und somit der obige Fehler ab, aber es treten neue Schwierigkeiten hinzu... Bei Temperaturfüh-
lern, die gegenüber der Strömung ruhen, stellt sich je nach Ausführung entweder die Temperatur
des Gases bei adiabatischem Aufstau oder die Eigentemperatur einer längs angeströmten Wand
ein.
Mantelthermoelemente (Durchmesser 0,5 mm) des Typs K und der Klasse 1 nach DIN EN
60584 wurden aufgrund ihrer Belastbarkeit für die Lufttemperaturmessungen ausgewählt. Den-
noch mussten Vorbereitungsschritte und spezifische konstruktive Maßnahmen durchgeführt wer-
den, um die erwähnten Messfehler bei den Lufttemperaturen von Abb. 4.4 möglichst kleiner als
1 K zu halten.
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4.5.3.1 Allgemeine Vorbereitungsschritte
Die Vorbereitungen der Instrumentierung für die Lufttemperaturmessungen wurden wie folgt
durchgeführt: Zuerst wurden die Thermoelemente in den Körper der Temperatursonde einge-
baut. Danach wurden sie in ihrem Einbauzustand in einem erwärmbaren Wasserbad mit Hilfe
eines Widerstandthermometers Pt100 gemeinsam kalibriert. Nach der Installation der Tempera-
tursonden wurden die sogenannten Recoveryfaktoren der relevantesten Temperatursonden T2i
und T3i im Prüfstand selbst bestimmt. Die Gestaltung der Sonden und die Ergebnisse dieser Va-
lidierungsmessungen werden im Folgenden für die Messwerte T0i, T2i, T3i, T7i und T9i gezeigt.
Für die Messstellen T10i und TUm wurde die gleiche Lösung wie für die Referenztemperaturen
T0i verwendet, die im nächsten Abschnitt 4.5.3.2 ausführlich geschrieben wird. Deshalb werden
die Messgrößen T10i und TUm in Abschnitt 4.5.3 nicht behandelt.
4.5.3.2 Die Referenztemperatur stromauf der Düsen
Da die Messwerte T0i meistens als Referenztemperaturen in dieser Arbeit dienten, wurde ih-
re Messgenauigkeit als erstes betrachtet. Aufgrund der kleinen Strömungsgeschwindigkeiten
im Plenum stromauf der Vordralldüsen wurde eine einzige konstruktive Maßnahme berücksich-
tigt, die die Wärmeleitung entlang der Thermoelemente minimieren sollte. Sie bestand darin,
einen relativ zum Thermoelementdurchmesser dTE erheblich langen Abstand lTE zwischen dem
Thermoelementmesskopf und der naheliegenden Verbindungsstelle mit dem Gehäuse des Ver-
suchträgers zu lassen, wie in Abb. 4.7 dargestellt. Mit lTE/dTE ≥ 200 wurde nach Gl. (4.4) die
durchWärmeleitung induzierte Temperaturdifferenz TTE−TGas zwischen dem Thermoelement-
messkopf und der Strömung kleiner als 0,1 K abgeschätzt. im Laufe der Messungen zeigten des
weiteren T01 und T02 typische Temperaturunterschiede von 0,2 K bis maximal 0,6 K. Aufgrund
dieser Beobachtungen und der bereits erwähnten Kalibrierung von T0i wird in dieser Studie eine
Messgenauigkeit von T0i kleiner als 1 K angenommen.
Gl. (4.4) wurde für die Auslegung der Temparatusonden anhand eines analytischen Modells
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(von Nitsche (1994) a )bgeleitet
Z
1 - Thermoelement des Typs K
2 - Isolation (MgO-Pulver)
3 - Thermodraht (Ni)
4 - Thermodraht (CrNi)
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Abb. 4.7: Einbauzustand der Temperatursonde T01 & T02 stromauf der Vordralldüsen
















Dabei ist h die entlang des Thermoelements konstant angenommene Wärmeübergangszahl und
Tw die Temperatur des Gehäuses an der Stelle, wo das Thermoelement befestigt ist. Für λTE
soll die Wärmeleitfähigkeit des Schutzmantels vom Thermoelement angenommen werden. Wie
im Anhang A.3 gezeigt, wurde die Gültigkeit von Gl. (4.4) im Messbereich dieser Studie mit
Hilfe eines detaillierten FEM Models eines Thermoelements und mit Messdaten überprüft.
4.5.3.3 Receiverbohrungen
Eine korrekte Bestimmung der Totaltemperatur in den Receiverbohrungen mit Hilfe der Son-
den T31 und T32 stellte mehrere Herausforderungen dar. Mit Strömungsgeschwindigkeiten von
20 ms−1 bis 90 ms−1 in den Receiverbohrungen des Versuchträgers beträgt dort die maximale
Temperaturdifferenz v2/(2cp) vier Kelvin zwischen dem statischen und dem totalen Zustand.
Gleichzeitig begünstigen die kleine Abmessungen der Receiverbohrungen (8,4 mm) gegen-
über dem Thermoelementsdurchmesser (0,5 mm/8,4 mm <17) eine Wärmeleitung zwischen
dem Thermoelementmesskopf und der Rotorscheibe, die ohne folgende Maßnahmen zu einem
Messfehler größer als 1 K führen kann (vgl. Gl. (4.4) und Abb. A.2).
Als erste Maßnahme gegen die Wärmeleitung durch den Rotor wurde, wie in Abb. 4.8 und
Abb. 4.10 illustriert, eine maximale Kontaktfläche zwischen der Strömung und den letzten Mil-
limetern des Thermoelement-Endes der Sonden T31 und T32 erzielt. Dadurch und dank der
Aufstauung des Fluids wird der konvektive Wärmeübergang erhöht und somit der Wärmelei-
tungseffekt schwächer (vgl. Gl. (4.4)). Beim Einbau des Thermoelements auf eine Komponente
aus niedriger Wärmeleitfähigkeit λ = 0,33 Wm−1K−1 (TECAPEEK) erhofft man zudem zwei
weitere positive Effekte: Erstens wird dadurch der Wärmaustausch zwischen dem Thermoele-
ment und dem Rotor minimal gehalten. Zweitens sollen sich auf der Oberfläche des Sondenkör-
pers Temperaturen nahe der adiabaten Wandtemperatur einer längs angeströmten Platte einstel-
len. Damit sind Recoveryfaktoren R auf der Oberfläche des Sondenkörpers von Pr1/2 = 0,84
bis Pr1/3 = 0,89 zu erwarten. Daraus kann angenommen werden, das die Temperaturdifferenz
zwischen der Oberfläche des Sondenkörpers und der Totaltemperatur Ttrel 3 in den Receiver-
bohrungen unter 1 K liegt. Unter diesen Bedingungen wurde erwartet, dass T31 und T32 eine
Messgenauigkeit von nahezu 1 K erreichen können.
Um die Messgenauigkeit von T31 und T32 zu bestimmen, wurden zwei Versuchsreihen ohne Vor-
drallplatte durchgeführt, deren Ergebnisse in Abb. 4.9(a) und 4.9(b) dargestellt wurden. In der
ersten Messreihe wurden die Sonden axial angeströmt, indem die Drehzahl des Rotors bei null
gehalten wurde. Nach Abb. 4.9(a) blieben während dieses Versuchs die Temperaturdifferenzen
zwischen den Sonden T3i und der Referenztemperatur T01 kleiner als 1 K. Da bei dem Ausle-
gungspunkt des Vordralldüsensystems die Receiverbohrungen ungefähr axial angeströmt wer-
den, kann in Konfigurationen mit Vordrallplatten bei dem Auslegungspunkt die gleiche Messge-
nauigkeit wie in Abb. 4.9(a) erwartet werden. Mit der zusätzlichen Annahme, dass unabhängig
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1 - Thermoelement ( 0.5, Typ K)










































Sonde T , T &21 22 T23 Einbauzustand
6
























Abb. 4.8: Temperatursonden für Strömungen mit höheren Geschwindigkeiten
4.5 Bereitstellung der Instrumentierung 59




























































(b) Einfluss der Umfangsgeschwindigkeit u2
Abb. 4.9: Recoverytemperatur der Sonden T3i und T2i
vom Vordrall die Hauptrichtung der Strömung am Austritt der langen Receiverbohrungen axial
wird, beweist Abb. 4.9(a), dass T31 und T32 eine Messgenauigkeit unterhalb 1 K haben.
Während der zweiten Messreihe wurde für unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten u2 die
Erhöhung der Lufttemperatur gemessen, die in den Receiververbohrungen durch die Rotorarbeit
verursacht wird. Dieser Versuch wurde zur Kontrolle der Unempfindlichkeit der Sonden gegen-
über einer schrägen Anströmung geplant. Die Ergebnisse sind dennoch weniger aussagekräftig
bezüglich der Genauigkeit der Sonden als die erste Versuchsreihe, aus folgenden Gründen: Zum
einen konnten im Laufe der zweiten Messreihe die Thermoelemente T01 und T02 nicht mehr als
Referenz eingesetzt werden, weil sich wegen der rotierenden Flächen ein Vordrall in der Ring-
kammer (Position 0 in Abb. 4.2) stromaufwärts des Rotors ausbildete. Stattdessen wurden die
in den Bohrungen erfassten Temperaturen mit dem Thermoelement TBeh. innerhalb des Beru-
higungsbehälters K (vgl. Abb. 4.2) verglichen, deren absolute Genauigkeit niedriger als T01
und T02 ist. Zum anderen setzt das Prinzip der zweiten Messreihe - d.h. im rotierenden System
- voraus, dass die Rotorarbeit keine messbare Erhöhung der absoluten Totaltemperatur strom-
auf der Receiverbohrungen bewirkt. Unter dieser Annahme wird in einem Versuchträger mit
adiabaten Wänden eine Temperaturerhöhung in den Receiverbohrungen von u22/(2cp) bezüg-
lich TBeh. erwartet (siehe Gl. (3.5)). Nach Berücksichtigung dieser Bemerkungen wird aus den
Messergebnissen von Abb. 4.9(b) gefolgert, dass die Sonden bis zu einer relativen tangentialen
Geschwindigkeit von mindesten 120 ms−1 innerhalb von±1 K gegen eine schräge Anströmung
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Abb. 4.10: Einbauzustände der Temperatursonden
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T3i und TBeh.+u22/(2cp) auf die Annahme der zweiten Messreihe zurückzuführen. Damit ver-
stärkt Abb. 4.9(b) die vorherige Aussage über die Messgenauigkeit von T01 und T02. Um den
genauesten Wert für Ttrel 3 insbesondere bei schräger Anströmung der Receiverbohrungen zu
erhalten, wurde schließlich Ttrel 3 aus den Messwerten T3i wie in Gl. (4.3) bestimmt.
4.5.3.4 Vordrallkammer
Für die Wärmeübergangsmessungen war die Erfassung der Totaltemperatur Tt∞ in der Vordrall-
kammer erforderlich. Allerdings können dort maximale Strömungsgeschwindigkeiten bis zu
300 ms−1 auftreten, was zu Differenzen Tt∞−T∞ zwischen der Total- und der statischen Tem-
peratur bis zu 46 K führen kann. Unter diesen Bedingungen liegt der Messfehler einer konven-
tionellen Totaltemperatursonde mit einem Recoveryfaktor R von 0,9 bei 4 K bis 5 K (vgl. Eckert
(1940) und Hottel und Kalitinsky (1945)). 4 K Abweichung konnte für die Messung der Total-
temperatur in der Vordrallkammer nicht akzeptiert werden, da auch dort eine Messgenauigkeit
kleiner als 1 K benötigt war. Demzufolge wurde eine Gestaltung der Temperatursonde gewählt,
bei der die Messung der Stautemperatur möglich ist. Die dafür entwickelten Sonden wurden in
Abschnitt 4.4 T21, T22 und T23 genannt und sind in Abb. 4.8 und Abb. 4.10 zu sehen. Sie wur-
den an drei unterschiedlichen radialen Positionen in der Ringkammer installiert (siehe Abb. 4.4
und Abb. 5.17 in Abschnitt 5.3.5), um die radiale Temperaturverteilung erfassen zu können.
Wie das Diffusor-Thermometer von A. Franz (siehe Beschreibung in Eckert (1940)) oder wie
das Durchflussthermometer nach H.J. v. Ohain (siehe Schoen (1951)) enthält die neue Sonde
einen Stauraum, in dem die Luft verzögert wird. Eine an der Rückseite der Sonde platzierte
Austrittöffnung ermöglicht den Austausch der Luft im Plenum. Angaben über den optimalen
Entlüftungslochdurchmesser sind insbesondere bei Schoen (1951) beschrieben. Wegen des für
die vorliegenden Untersuchungen geeigneten Verhältnisses zwischen seinen mechanischen Ei-
genschaften und geringerer Wärmeleitfähigkeit besteht der Körper der Sonde wiederum aus
TECAPEEK wie für alle in diesem Abschnitt vorgestellten Lösungen für die Lufttemperatur-
messung. Dadurch werden sich im Inneren der Sonde Wandtemperaturen nahe der Stautempe-
ratur Tt∞ einstellen. Um die Empfindlichkeit der Sonde gegenüber schräger Anströmung zu
minimieren, wurde das Eintrittsloch mit einem Kugelfräser bearbeitet.
Zur Kontrolle der Genauigkeit der neuen Sonden wurde eine Sonde der Bauart T2i, die mit
T24 in Abb. 4.9(a) gekennzeichnet wurde, in einer Vordralldüse montiert und ihre Recoverytem-
peratur wurde gemessen. Beim Variieren der Luftgeschwindigkeit in der Düse von 100 ms−1
bis 300 ms−1 wurde bei einem nahezu adiabaten Messaufbau eine maximale Temperaturabwei-
chung kleiner als 1 K zwischen ihrer Recoverytemperatur und der Referenztemperatur T01 be-
obachtet (siehe Abb. 4.9(a)). Basierend auf den Ergebnissen mit T24 wird eine Messgenauigkeit
kleiner als 1 K für T2i erwartet.
4.5.3.5 Innere Dichtung und Labyrinthdichtung
Die Wärmeübergangsmessungen erforderten die Bestimmung einer Referenztemperatur für die
Wärmeübergangszahlen in den engen Rotor-Stator Spalten, die die innere Dichtung (Position
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7 in Abb. 4.2) und die Labyrinth-Dichtung bilden. Wie in Anhang A.4.1 beschrieben, sollen
aus den Messwerten T7i und T9i diese Referenzlufttemperaturen ermittelt werden. Aufgrund
der unterschiedlichen zur Verfügung stehenden Einbauräume wurden zwei verschiedene Aus-
führungen für die Sonden T7i und T9i entwickelt, die in Abb. 4.8 und Abb. 4.10 gezeigt werden.
Trotz der im inneren Spalt erwarteten Totaltemperaturgradienten wurde mit den Sonden T7i an-
gestrebt, die Totaltemperatur in der Kernströmung zu messen. Hierzu gewährleistet eine lange
Bohrung in der Mitte des Sondenkörpers eine möglichst große Kontaktfläche zwischen dem
Thermoelement und der Luft (lTE/dTE > 20), so dass nach Gl. (4.4) der durch Wärmeleitung
induzierte Messfehler vernachlässigt werden kann. Aus dem gleichen Grund wie für die Son-
de T2i wurden TECAPEEK für das Material des Sondenkörpers gewählt. Da die Sonde auch
für die Messung der Totaltemperatur eines radial in die Vordrallkammer fließenden Massen-
stroms m˙7/m˙1 > 0 im Rahmen einer begleitenden Studie ausgelegt wurde (vgl. Bricaud et al.
(2005a)), enthält sie eine Entlüftungsbohrung auf der Seite der Vordrallkammer. Im Vergleich
zu den Temperaturfühlern des Typs T2i wurde aber die Entlüftungsbohrung kleiner gehalten,
um Rückströmung durch die Austrittsöffnung für m˙7/m˙1 ≈ 0 zu vermeiden.
Die Sondenbauart T9i sollte die adiabate Wandtemperatur des Stators bei verschiedenen axialen
Positionen in der Labyrinthdichtung messen. Dafür wurde zuerst der Körper der Sonde aus TE-
CAPEEK mit einer niedrigen Wärmeleitfähigkeit gefertigt, damit sich die adiabate Wandtempe-
ratur der Stator-Wände auf der Kontaktfläche mit der Spaltenluft einstellt. Die Thermoelemente
wurden weiterhin wie in Abb. 4.8 und Abb. 4.10 eingebaut, damit der negative Einfluss der
Wärmeleitung auf die Messgenauigkeit der Sonden vernachlässigt werden kann.
T7i und T9i spielen eine unterordnete Rolle in der Auswertung des Wärmeübergangs auf der
Rotorfläche der Vordrallkammer im Vergleich zu den Sonden T2i (vgl. Abschnitt 4.8). Deshalb
wurden die Kalibrierung der Thermoelemente der Sonden T7i und T9i (siehe Abschnitt 4.5.3.1)
und die erwähnten konstruktiven Maßnahmen gegen die Wärmeleitung entlang der Thermoele-
mente als ausreichend für die Bestimmung der Referenzlufttemperatur in diesen beiden engen
Spalten betrachtet.
4.5.4 Vorbereitungen zur Messung der Wandtemperatur
Das für eine genaue Bestimmung der Rotortemperaturen eingesetzte Messverfahren ergab sich
nach den folgenden Überlegungen und Arbeitschritten: Aufgrund der hohen Umfangsgeschwin-
digkeiten, des schwierigen Zugangs und der über der Rotorfläche verteilten erforderlichen ho-
hen Zahl der Messstellen Tw, i (siehe Abb. 4.4) wurde nach der Analyse von thermographischen
Methoden und von Wärmestromsensoren eine bevorzugte Lösung mit 31 im Rotor eingebauten
Thermoelementen gewählt, deren Messsignale mit Hilfe eines Telemetriesystems übertragen
werden.
Die Anzahl der Thermoelemente, die durch die vorhandenen Telemetriekanäle festgelegt wur-
den, konnte als ausreichend für die gewählte Auflösung der Wärmeübergangszahlenverteilung
betrachtet werden. Insbesondere wurde sicher gestellt, dass genug Thermoelemente im Bereich
der erwarteten höchsten Temperaturgradienten installiert wurden, die für die Ermittlung des
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Wärmeübergangs auf der Vorderseite der Rotorscheibe relevant waren. Deshalb wurden unter
den 31 Messstellen 18 Thermoelemente auf der Vorderseite und 6 auf der Rückseite des Ro-
tors befestigt (siehe Abb. 4.11(a) und Abb. 4.12(b)). 4 Thermoelemente sollten die Wandtem-
peratur innerhalb der Receiverbohrungen messen, während die restlichen 3 Thermoelemente
die Wandtemperatur der Nuten in dem Labyrinth am äußeren Radius der Scheibe aufnehmen
sollten. Um die Wärmeleitung entlang der Thermoelemente möglichst zu reduzieren, wurde
versucht, die Enden der Thermoelemente über eine Länge von mindestens dem zwanzigfachen
Thermoelementdurchmesser parallel zur vorausgesetzten Isotherme des Rotors anzubringen. Al-
le Thermoelement-Anschlüsse wurden auf der Rückseite der Scheibe zusammengeführt, damit
sie an den Telemetriesender (Position R in Abb. 4.2) angeschlossen werden konnten. Mantelt-
hermoelemente des Typs K (Klasse 1) mit Durchmesser 0,5 mm wurden dafür gewählt. Dement-
sprechend wurden 0,5 mm breite und 0,8 mm tiefe Nuten in die Scheibe gefräst, um die Ther-
moelemente sorgfältig in die Struktur einzubetten, wie in Abb. 4.11 gezeigt. Die Nuten wurden
mit einem Flüssigmetall Loctite Al 1 (vgl. Abb. 4.11(b)) geschlossen, so dass die Oberfläche
möglichst glatt erhalten blieb. Trotz eines Durchmessers von 0,5 mm entlang der gesamten
Länge des Thermoelements besitzt seine Messspitze einen Durchmesser von 0,6 mm. Aus die-
sem Grund wurde bei der Auswertung der Wärmeübergangsmessung angenommen, dass al-
le Messstellen Tw, i 0,5 mm weit von der Oberfläche der Rotorscheibe entfernt liegen (siehe
Abb. 4.11(b)).
Zur Kalibrierung wurde die mit 31 Thermoelementen instrumentierte Rotorscheibe in einemmit
Wasser gefüllten Behälter eingetaucht (vgl. Bricaud et al. (2005c)). Im Wasserbehälter konnte
die Wassertemperatur von 15oC bis 90oC variiert werden. Damit konnten die in der Rotorschei-
be eingebetteten Thermoelemente zusammen mit dem Telemetriesystem mit einer Messgenau-
igkeit kleiner als 0,5oC kalibriert werden.
Während der Inbetriebnahme des instrumentierten Rotors wurde festgestellt, dass nur eines der
drei Thermoelemente am äußeren Radius funktionierte. Dieser Ausfall erforderte während der
Auswertung die Annahme einer homogenen Wärmeübergangsverteilung in der Labyrinthdich-


















(b) Schnitt A-A (schematisch)
Abb. 4.11: Einbau von Thermoelementen in die Rotorscheibe zur Messung von Oberflächen-
temperaturen
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beeinflusste die ausgewerteten wandnormalen Wärmeströmen nur bis zu einem maximalen Ab-
stand von 10 mm unterhalb des äußeren Radius der Rotorscheibe. Somit hatte der Ausfall dieser
beiden Thermoelemente eine vernachlässigbare Wirkung auf die Bestimmung der Wärmeüber-
gangskoeffizienten entlang des Großteils der Rotorvorderseite.
4.6 Gesamte Messwerterfassung
Der restliche Teil der Messwerterfassung besteht aus kommerziellen Komponenten, die in vorhe-
rigen Untersuchungen am ITS angeschafft wurden. Die zeitlich gemittelten statischen Drücke
pij von Abschnitt 4.5.1 wurden mit Hilfe von Wandbohrungen gemessen, die über TEFLON-
Druckschläuchen mit einer Druckmesseinheit (NetScanner Model 9016 der Firma Pressure
Systems, Inc.) verbunden wurden, die 16 piezoresistive differenzielle Drucksensoren enthält.
Alle 16 Differenzdrücke wurden gegenüber dem Umgebungsdruck gemessen, der von einem
kapazitiven Absolutdruckaufnehmer bestimmt wurde. Die Messung und Konditionierung der
Signale der 16 nicht rotierenden Thermoelemente übernimmt ein kommerzielles Einschubmo-
dul (SCXI 1303 der Firma National Instruments), wobei die Vergleichstellentemperatur mittels
eines Halbleiter-Temperatursensors bei einer Genauigkeit von ±0,5oC bestimmt wird. Die ein-
gesetzte Telemetrieeinheit der Firma Datatel besitzt einen im Rotor (Position R in Abb. 4.2) in-
tegrierten Temperatursensor, welcher dem Telemetriesender wie beim Temperaturmodul SCXI
1303 gestattet, die Temperatur der Thermoelementspitze direkt zu übermitteln. Die Drehzahl
wird ferner durch eine auf die Antriebswelle (Position V in Abb. 4.2) geschaltete Gabellicht-
schranke erfasst, während die Messung des Hauptmassenstroms m˙1 durch die Vordralldüsen
(von 80 gs−1 bis 300 gs−1) anhand einer Norm-Messblende mit dem Durchmesser D= 100 mm
nach DIN1952 erfolgt (vgl. Position G in Abb. 4.3).
Die Messsignale können in einem Rechner mit Hilfe des kommerziellen Programms LABVIEW
eingelesen und weiter bearbeitet werden, nachdem sie über eine PC-Messkarte (PCI-M10-16E-
1 der Firma National Instruments) mit einer Auflösung von 12bits (≈0,024%) digitalisiert wer-
den.
4.7 Ausgewählte Parameter für die PIV-Auswertung
Aus den einzelnen PIV-Doppelbildern wurden die auf gewählten Teilflächen (Interrogation
Spots) gemittelten Verschiebungen der Seedingpartikel mit Hilfe der Kreuzkorrelationsmetho-
de ermittelt, um das Geschwindigkeitsfeld herzuleiten. Die hohen Geschwindigkeiten und die
hohen Geschwindigkeitsgradienten sowie die instationäre Eigenschaft der Strömung in der Vor-
drallkammer stellten dabei mehrere Herausforderungen für die Auswertung. Deshalb sollen hier
einige ihrer Merkmale diskutiert werden.
Die PIV-Doppelbilder wurden anhand des kommerziellen PIV-Auswertprogramms DaVis (Ver-
sion 6.2 und 7.1) der Firma LaVision analysiert. Um genaue Geschwindigkeitsvektoren für
eine möglichst feine räumliche Auflösung des Geschwindigkeitsfeldes zu erhalten, mussten fol-
gende Parameter des Programms DaVis selektiert werden: Die Größe der Interrogation Spots
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musste nicht nur wegen der gewünschten Auflösung des Strömungsfeldes klein gewählt wer-
den. Sie war vor allem erforderlich, weil aufgrund der hohen Geschwindigkeitsgradienten (mit
50% Geschwindigkeitsänderung in einem Abstand von 5 mm) kein korrekter Geschwindig-
keitsvektor pro Interrogation Spot oberhalb einer kritischen Größe gefunden werden konnte.
Da aber in der Vordrallkammer Strömungsgeschwindigkeiten über 200 ms−1 auftreten, mus-
ste das PIV System mit dem möglichst kleinsten Zeitintervall (von 2 µs bis 1 µs) betrieben
werden, damit nur wenige Tracerpartikel den Interrogation Spot im Zeitintervall dt der Dop-
pelbilder verlassen. Dieser Effekt wird in der englischen Literatur In-Plane Loss Of Pairs ge-
nannt. Die hohen Strömungsgeschwindigkeiten legten dadurch auch die minimale Größe der
Interrogation Spots fest. Demzufolge wurde die Auswertung der PIV-Doppelbilder bei einer
endgültiger Interrogationsfenster-Größe von 32× 32 Pixel mit einer Überlappung von 50%
durchgeführt. Somit ergaben sich 37 × 17= 629 Interrogation Spots mit einer Fläche von zirka
0,6 mm× 0,6 mm= 0,36 mm2 über die gesamte Messfläche (20 mm× 10 mm). Die mittlere
Verschiebung dPixel eines Tracerpartikels betrug dadurch zwischen 8 und 12 Pixel, was etwa
25% der Größe des Interrogation Spots entsprach.
Als Konsequenz ihrer relativ kleinen Abmessungen enthielten die Interrogationsfenster eine
niedrige Anzahl von Partikelpaaren. Neben der hohen turbulenten Geschwindigkeitsschwankun-
gen erforderten die kleinen Interrogation Spots die Aufnahme mehrer Doppelbilder bei einer
Rotorwinkelposition zur Erhaltung eines zeitlich gemittelten Strömungsfeldes. Bei der Auswer-
tung wurde der in DaVis sogenannteMedian Filter zur Löschung der eventuell falsch ermittelten
Geschwindigkeitsvektoren verwendet. Dies erhöht des weiteren die nötige Anzahl von Doppel-
bildern. Eine Vorausrechnung zeigte, dass die mit 100 Bildern gewonnenen Geschwindigkeits-
komponenten vx lokal um etwa 2% des Werts abweicht, der aus 300 Bildern berechnet wurde
(siehe Bricaud et al. (2005d)). Da diese Ergebnisse sehr stark von der Seeding-Qualität und der
lokalen Turbulenzintensität abhängen, können sie nicht auf alle Betriebpunkte, alle Teilflächen
der Messebene und alle untersuchten geometrischen Konfigurationen übertragen werden. Den-
noch hilft diese Untersuchung zu entscheiden, die endgültigen Geschwindigkeitsfelder aus der
Mittelung von 100, bzw. 200 Bildern für die Messungen mit Feststoffpartikeln bzw. mit Flüs-
sigpartikeln herzuleiten. Die erhöhte Zahl der gemittelten Bilder für die Flüssigpartikel wurde
gewählt, um die niedrige Helligkeit und den kleinen Kontrast der Doppelbilder mit Flüssigpar-
tikeln auszugleichen (siehe Abschnitt 4.5.2). Die Entscheidung über die Anzahl von Bildern
ergab sich aus einem Kompromiss zwischen Genauigkeit, Rechenaufwand und Speicherbedarf.
Aus dieser Parameterauswahl und dem PIV-Messaufbau kann die resultierende Genauigkeit des
gemessenen Geschwindigkeitsfeldes in Abschnitt 4.9 hergeleitet werden.
4.8 Verfahren zur Ermittlung der Wärmeübergangszahlen
Um die zeitlich gemittelten lokalen Wärmeübergangszahlen zu bestimmen, wurde die am ITS
bereits bewährte Gradientenmethode verwendet (vgl. unter anderem die Dissertation von Schulz
(1986), Waschka (1991), Dullenkopf (1992), oder später von Saumweber (2005) oder Stripf
(2007)). Sie besteht darin, die wandnormalen Wärmeströme aus dem stationären Temperatur-
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feld herzuleiten, welches um den untersuchten Körper herum gemessen wird. Dies erfolgt ge-
wöhnlich beim Lösen der stationären Fourierschen Gleichung in einem FE-Modell des Körpers,
wobei die gemessenen Temperaturen als Randbedingungen eingesetzt werden.
Die Besonderheit dieser Arbeit gegenüber den meisten vorherigen Untersuchungen des ITS
war, dass die Wärmeübergangsmessungen entlang einer rotierenden Fläche durchgeführt wer-
den mussten. Durch den Einsatz der Telemetrie war die Anzahl der Temperaturmessstellen im
Vergleich zu den Möglichkeiten an einem stationären Teil deutlich begrenzt. Außerdem waren
die gesuchten Wärmeübergangszahlen aufgrund der Receiverbohrungen in Umfangsrichtung
im Gegensatz zu den Wärmübergangsmessungen von Waschka (1991) in rotierenden Labyrinth-
dichtungen nicht konstant. Die komplexe Verteilung der Wärmeübergangszahlen stellte damit
eine zusätzliche Schwierigkeit unter Berücksichtigung der vorgegebenen Anzahl der Tempera-
turmessstellen dar. Um die gewonnenen Wandtemperaturen zu Herleitung des dreidimensiona-
len Temperaturfeldes in der Rotorscheibe optimal auszuwerten, wurden in dem am ITS häufig
genutzten iterativen Verfahren Wärmeübergangskoeffizienten mit ihrer entsprechenden gemes-
senen Referenzlufttemperatur als Randbedingungen verwendet. Der Vorteil dieser Randbedin-
gungen wird in Abschnitt 4.8.2 verdeutlicht. Eine bekanntere Maßnahme für ein noch genaueres
Auswertungsverfahren war die Modellierung der Thermoelemente im FEM Modell. Dies erfor-
derte ein besonderes Rechengitter, damit der Rechenaufwand, der bereits durch die gewählten
Randebedingungen erhöht wurde, vertretbar blieb (siehe Unterkapitel 4.8.3). Die Eigenschaften
des FEM-Gitters werden daher im folgenden Abschnitt vorgestellt.
4.8.1 FEM-Gitter
Aufgrund des Wärmeaustauschs in den Receiverbohrungen ist das Temperaturfeld im Rotor
dreidimensional, so dass ein ebenso dreidimensionales FEM-Gitter zur Berechnung der Wär-
meströme in der Scheibe ausgewählt werden musste. Mit der Voraussetzung einer periodischen
Temperaturverteilung wurde das FEM Modell auf einen Winkelsektor von 10o reduziert, der
nur eine einzige der insgesamt 36 Receiverbohrungen enthält (siehe Abb. 4.12). Die Labyrinth-
spitzen wurden modelliert, um den Wärmeaustausch am äußeren Radius möglichst genau zu
bestimmen. Dagegen wurde die Rückseite des Rotors vereinfacht abgebildet. Insbesondere wur-
den die Auswuchtbohrungen (Position N in Abb. 4.2) nicht reproduziert. Wie später im Unterka-
pitel 4.8.2 zu sehen ist, endet das FEM-Gitter bei einem nahe der Rotorachse gelegenen Radius
(r= bmin = 30 mm).
Zur Berücksichtigung möglicher Temperaturunterschiede zwischen den eingebetteten Thermo-
elementspitzen und der Rotoroberfläche (vgl. Abschnitt 4.5.4) wurde das Gitter an den Positio-
nen der Thermoelemente verfeinert (siehe Abb. 4.12(a)). Gleichzeitig wurde die Wärmeleitfä-
higkeit unter Berücksichtigung des Klebstoffes und des Thermoelementes in den Nuten ange-
passt. Während die 0,2 mm dicke Flüssigmetall-Schicht (siehe Abb. 4.11(b)) durch eine lokale
Änderung der Wärmeleitfähigkeit modelliert wurde, wurde für das gesamte Thermoelement ei-
ne konstante Wärmeleitfähigkeit von 14,7 Wm−1K−1 angenommen. Wie in Abschnitt 4.5.3.2
dient hierzu die Wärmeleitfähigkeit des Thermoelementenmantels als mittlere Wärmeleitfähig-
keit des Thermoelements. Obwohl die Position der Thermoelementspitze und die Schichtdicke
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(b) Modellierung der eingebetteten Thermoelemente
Abb. 4.12: FEM-Gitter der Rotorscheibe
des Klebers von einer Messstelle zu einer anderen leicht variieren kann, werden alle Thermoele-
mente in dem FE-Modell wie in Abb. 4.12(b) gleich modelliert. Auf die potenziellen Fehlerein-
flüsse dieser Vorgehensweise wird noch in Abschnitt 4.9 eingegangen. Da die Thermoelemente
entlang einem konstanten Radius oder um die Receiverbohrung verlegt wurden, kann das FEM-
Gitter unter Berücksichtigung der erwähnten lokalen Verfeinerungen einfach erstellt werden,
ohne dass die Anzahl von Knoten extrem steigt. Somit besteht das resultierende Netz aus zir-
ka 229700 Knoten und 213600 Zellen. Mittels des kommerziellen Gitter-Generators ABAQUS
CAE wurde der erste Gitter-Entwurf realisiert, welcher dann den Anforderungen dieser Arbeit
über ein Fortran-Programm angepasst wurde. Insbesondere wurden die Referenzknoten, die die
Temperaturmessstellen in der Rotorscheibe darstellen, exakt 0,5 mm unter der Oberfläche und
mittig in der Nut nach Abb. 4.11(b) positioniert.
4.8.2 Randbedingungen
Neben den 29 Rotortemperaturen von Abschnitt 4.5.4, die aufgenommen wurden, nachdem das
Temperaturfeld einen stationären Zustand erreichte, wurden gleichzeitig Lufttemperaturen (sie-
he Abschnitt 4.5.3) entlang aller Rotorflächen gemessen, um zusätzliche physikalische Daten
in das FE-Modell einzufügen. Dies gelingt durch den Einsatz von Wärmeübergangszahlen mit
ihrer entsprechenden Referenzlufttemperatur als Randbedingung für das FE-Modell. Zum einen
konnten die gemessenen Lufttemperaturen über die daraus hergeleiteten Referenzlufttemperatu-
ren Informationen auf Rotorflächen liefern, auf denen keine Rotortemperatur gemessen wurde.
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Abb. 4.13: Relevante Zone zur Definition der Randbedingungen des FE-Modells
Außerdem konnten zusätzlich achsensymmetrische Eigenschaften der Strömung in Bereichen
wie der Labyrinthdichtung anhand von in Umfangsrichtung konstanten Wärmeübergangszah-
len und Referenzlufttemperaturen übertragen werden. Im Gegensatz dazu hätten für auf Ro-
tortemperaturen basierenden Randbedingungen Temperaturverteilungen angenommen werden
müssen, die ohne besondere Maßnahme zu nicht achsensymmetrischen Wärmeübergangskoef-
fizienten auf den gleichen Flächen geführt hätten.
Infolgedessen wurden die Randbedingungen des FE-Modells wie in Abb. 4.13 in 12 Zonen
Wn geteilt. Auf der Fläche W1, worauf eine detaillierte Verteilung der Wärmeübergangszahlen
gesucht war, wurde eine radiale und tangentiale Verteilung für die Wärmeübergangskoeffizien-
ten angenommen. Die Verteilung wurde in radialer (r) und tangentialer (ϕ) Richtung aus den
Referenzwärmeübergangszahlen h, i, j linear interpoliert, wie im Anhang A.4.2 gezeigt. Dabei
wurden die Werte der Wärmübergangszahlen h, i, j so gewählt, dass die Temperatur der Referenz-
knoten der gemessenen Rotortemperatur Tw, i entspricht. Die entsprechende Referenzgastempe-
ratur Taw ergab sich nach Gl. (4.5) aus dem Vordrall ct 2 und dem arithmetischen Mittelwert
der Temperaturen T21, T22 und T23 in der Vordrallkammer in Analogie zur turbulenten Grenz-
schicht einer ebenen Platte (siehe Gl. (3.13) von Kapitel 3.1.3). Hierzu wurde ein konstanter
Vordrall ct 2 über die ganze Fläche W1 vorausgesetzt. Die Herleitung von ct 2 wird später in
Abschnitt 6.2 durchgeführt. Die Randbedingungen für die Fläche W1 können damit wie folgt
zusammengefasst werden:
Zone W1














Wärmeübergangszahl h= h(h, i, j, r,ϕ) (4.6)
Für die Fläche W2 bis W9 wurden in ähnlicher Weise die Wärmeübergangszahlen über den Ra-
dius r, die axiale Position z oder über die Winkelposition θ aus Referenzwärmeübergangszah-
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len h, i und h, i, j linear interpoliert. Da die Strömung um die Rotorscheibe, mit der Ausnahme
der Vordrallkammer und der Bohrung, als achsensymmetrisch betrachtet werden kann, wurden
konstante Wärmeübergangszahlen in Umfangsrichtung für die Flächen W2 bis W9 außer W5
verwendet. Auf den Flächen wie W7, bei der aufgrund hoher Lufttemperaturgradienten die Re-
ferenzgastemperatur Taw schwierig gemessen werden konnte, wurde Taw aus nicht gemessenen
Referenzlufttemperaturen Taw, i abgeleitet, deren Wert so bestimmt wurde, dass die Temperatur
der umliegenden Referenzknoten die gemessene Rotortemperatur Tw, i erreichte. Die Randbe-
dingungen der Zone W2 bis W9 sind in Anhang A.4.1 ausführlicher beschrieben. Nach Tem-
peraturmessungen in einer früher gefertigten Rotorscheibe so wie nach den Wärmübergangs-
messungen von Lock et al. (Lock et al. (2003) und Lock et al. (2004)) konnten periodische
Randebedingungen für die Zonen W10 und W11 angenommen werden. Aufgrund der kleinen
Fläche W12 und ihrer beachtlichen Entfernung von Zone W1 hat die Randbedingung der Zone
W12 eine vernachlässigbare Wirkung auf die Wärmestromverteilung in der Zone W1. Mit den
erwarteten niedrigen Temperaturgradienten in radialer Richtung wurde deshalb vorausgesetzt,
dass die Modellierung einer adiabaten Fläche für W12 ausreichend genau für die Auswertung
der Wärmeübergang in der Vordrallkammer war.
4.8.3 Iterativer Auswertungsprozess
Ein Nachteil gegenüber der Ermittlung der Wandtemperatur-Verteilung ist, dass die gerade be-
schriebenen Randbedingungen des FE-Modells ein iteratives Auswertungsverfahren erfordern.
Mit Hilfe abgeschätzter Wärmeübergangskoeffizienten für die jeweiligen Zonen Wn wurde ei-
ne erste FE-Berechnung durchgeführt. Die nach der ersten Iteration berechneten Temperaturen
TFEM, i der Referenzknoten i wurden mit den entsprechend gemessenen Scheibentemperaturen
Tw, i verglichen. Wenn der Unterschied |∆Ti|=
∣∣TFEM, i−Tw, i∣∣ größer als 0,05 K war, wurde
die Wärmeübergangszahl h, i oder h, i, j an der entsprechenden Stelle proportional zu ∆Ti korri-
giert. Für eine Temperaturdifferenz ∆Ti kleiner als 0,05 K blieb der zugeordnete Wärmeüber-
gangskoeffizient h, i, j oder h, i unverändert. Aus dem neu erhaltenen Satz von Referenzwärme-
übergangskoeffizienten h, i, j und h, i wurden dann neue Wärmeübergangsverteilungen für die
Flächen Wn des FE-Modells interpoliert. So wurden die FE-Berechnungen fortgesetzt, bis al-
le Temperaturdifferenzen ∆Ti unterhalb 0,05 K lagen. Mit den gewählten Randbedingungen
konnte ein Satz von 29 Werten für die Unbekannten h, i, j, h, i und Taw, i gefunden werden, für
die die Referenzknoten des FE-Modells mit den 29 verfügbaren Temperaturmessstellen Tw, i
bei allen Betriebspunkten übereinstimmten. Dass nur eine Lösung von 29 Werten pro Betrieb-
spunkt existiert, wurde kontrolliert, indem die gleiche konvergierte Wärmeübergangsverteilung
aus unterschiedlichen Startlösungen erhalten wurde.
Wie bereits in einer vorherigen Veröffentlichung gezeigt, waren im Mittel etwa 15 Iterationen
bis zur Konvergenz aller Temperaturdifferenzen ∆Ti nötig (vgl. Bricaud et al. (2005c)). Der
gesamte iterative Auswertungsprozess wurde mittels UNIX SHELL Skripten und kombinierter
FORTRAN Programmierung automatisiert. Die FE-Berechnungen wurden über das kommerzi-
elle Programm ABAQUS realisiert.
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4.9 Messgenauigkeit relevanter Größen
Tab. 4.4 fasst die ausgewerteten Messfehler der relevanten Größen dieser Untersuchung zusam-
men. Dazu wurden die entsprechenden Messbereiche eingegeben. Die maximalen Messfehler
wurden aus den vorhandenen Validierungsergebnissen und den Eigenschaften der benützten
Messtechnik abgeleitet, die in vorherigen Abschnitten von Kapitel 4 beschrieben wurden. Auf-
grund ihres komplexeren Messverfahrens wurden die Berechnungsschritte zur Bestimmung der
Messgenauigkeit der Strömungsgeschwindigkeit vϕ und der Wärmeübergangszahlen h im An-
hang A.5.1 und A.5.2 detailliert ausgeführt. Nach Tab. 4.4 sollen insbesondere die Messfehler
für die Lufttemperatur, die Strömungsgeschwindigkeit und die Wärmeübergangskoeffizienten
als relevant für die bevorstehende Analyse der Messdaten betrachtet werden. Die Größenord-
nung der Messfehler für die restlichen Messgrößen ist generell weniger kritisch für die Auswer-
tung.
Mittlerer Maximaler
Messgröße Messbereich relativer absoluter
Messfehler Messfehler
Drehzahl n 100 min−1 - 7500 min−1 - ±10 min−1
Massenstrom m˙1 0 gs−1 - 300 gs−1 - ±4 gs−1
Absolutdruck pij 1 ·105 Pa - 2 ·105 Pa - ±100 Pa
Lufttemperatur Tt 0 & Ttrel 3 0 oC - 60 oC - ±1 oC
Geschwindigkeit vϕ 0 ms−1 - 280 ms−1 ≤ 5% -
Wärmeübergangszahl h 40 Wm−2K−1 - 1500 Wm−2K−1 ≤ 22% -
Tab. 4.4:Messfehler relevanter Größen für diese Arbeit
5 Aussagekraft der numerischen
Strömungsberechnungen
Ziel der vorliegenden Untersuchungen ist es, Strömungsverluste in verschieden konfigurier-
ten Vordrallkammern zu bestimmen und auszuwerten sowie die Effekte konstruktiver Ände-
rungen auf die Kühlleistung aufzuzeigen. Dafür sind größere Datenmengen nötig. Die rein
experimentelle Ermittlung von Strömungsdaten ist jedoch mit erheblichem Aufwand verbun-
den. Numerische Strömungsberechnungen sind hingegen weniger aufwendig und können dazu
beitragen, die Entstehungsorte von Strömungsverlusten auf einfachere Weise zu lokalisieren
und Zusammenhänge zwischen den Verlusten und den gemessenen Strömungsgrößen zu ermit-
teln. Deshalb wurden in der vorliegenden Arbeit neben experimentellen Untersuchungen auch
CFD-Berechnungen der Strömung in Vordrallkammern durchgeführt. Obwohl Hersteller von
Gasturbinen numerische Verfahren zur Strömungsberechnung und zur Abschätzung der Kühl-
leistung von Vordrall-Kühlluftsystemen einsetzen, sind in der Literatur kaum Vergleiche mit
experimentell gewonnenen Daten zu finden. Die in dieser Studie ermittelten experimentellen
Daten erlauben daher auch, die Genauigkeit der numerischen Verfahren zu überprüfen.
Kapitel 5 enthält Ergebnisse der Strömungsberechnungen in unterschiedlichen Konfigurationen
von Vordrallkammern. Nach der Beschreibung der verwendeten CFD-Modelle (siehe Abschnitt
5.1) werden Vorhersagen über die Eigenschaften komplexer Vordrallströmungen gezeigt, um
ein Grundverständnis der Strömung zu vermitteln. Diese Beobachtungen werden später in Ka-
pitel 6 für die Analyse der Messdaten benötigt. Am Ende von Kapitel 5 werden die numerisch
gewonnen Daten mit experimentellen Daten verglichen. Daraus lassen sich die Möglichkeiten
und Grenzen numerischer Verfahren zur Voraussage der Strömung in Vordralldüsensystemen
aufzeigen. Die Abweichungen zwischen numerisch und experimentell bestimmten Strömungs-
daten ergeben auch Hinweise auf die Genauigkeit vergleichbarer Berechnungen in geometrisch
ähnlichen Konfigurationen.
5.1 Vorgehensweise bei den numerischen Untersuchungen
Da mangels geeigneter Messdaten bisher nur wenige Bewertungen von CFD-Berechnungen in
Vordrall-Kühlluftsystemen veröffentlicht wurden, wurden die instationären Strömungsberech-
nungen dieser Arbeit unter Nutzung bekannter Modelle durchgeführt (vgl. Snowsill und Young
(2005)). Die verwendeten Modellierungsansätze werden nur kurz erläutert, da sie in der Litera-
tur ausführlich beschrieben sind. Weiterhin wird die Kenntnis der Grundlagen der numerischen
Strömungssimulation vorausgesetzt (Anderson (1965), Noll (1993)). Für die Erläuterung spe-
zifischer Begriffe werden die entsprechenden Literaturstellen angegeben. Besonders beachtet
wird der Einfluss der Turbulenzmodelle. Neben den erprobten k-ε und k-ω Turbulenzmodellen
wurde auch ein Rechenzeit-intensiveres Verfahren (SAS-Modell) zur Turbulenzmodellierung
untersucht, um gegebenenfalls bessere Übereinstimmungen mit den Messergebnissen zu erzie-
len.
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5.1.1 Rechengitter und Randbedingungen
Ebenso wie bei früheren Untersuchungen mit numerischen Methoden (Benim et al. (2004),
Chew et al. (2005), Snowsill und Young (2006), Jarzombek et al. (2006)) wurde nur ein Teil-
bereich des Strömungsvolumens mit einer einzigen Vordralldüse vernetzt, was einem Winkel-
segment von 360/23≈ 15,65o entsprach. Um periodische Randbedingungen zu definieren, war
unter den gegebenen Bedingungen die Vergrößerung von zwei betrachteten Receiverbohrungen
um etwa zwei Prozent notwendig. Damit bleibt die gesamte Bohrungsaustrittfläche A3 im
Rechengitter (siehe Abb 5.1) identisch mit der des Versuchträgers, auch wenn die äquivalente
gesamte Zahl der Bohrungen in den CFD Modellen auf 23×2= 46 (gegenüber 48 im Versuch-
träger) leicht reduziert wurde. Solche Vereinfachungen sind üblich bei der Modellierung von
Strömungen in Vordralldüsensytemen. Schon Dittmann (2006) hat experimentell gezeigt, dass
ein derartiger Effekt auf c˜eff/c1 is vernachlässigbar ist.
Da die Receiverbohrungen, nicht aber die Düse rotieren, wurden zwei Strömungsgebiete de-
finiert, welche durch eine zur Rotorachse senkrechte Grenzfläche getrennt sind. Das nicht ro-
tierende Strömungsvolumen enthält die Düse, einen Grossteil der Vordrallkammer und das
Plenum stromaufwärts der Düse, welches geringfügig geometrisch vereinfacht modelliert wur-
de. Dagegen fasst das zweite Strömungsgebiet die Rotorgrenzschicht der Vordrallkammer und
die Receiverbohrung sowie eine vereinfachte Darstellung des Plenums stromabwärts der rotie-
renden Bohrungen zusammen. Frühere Untersuchungen (siehe Benim et al. (2004), Tomaselli







Rb2: Austritt (statischer Druck)
Rb3: stationäre Wand im Absolutsystem
Rb4: rotierende Wand im Absolutsystem















Abb. 5.1: Charakteristisches Rechengitter mit Randbedingungen: Konfiguration G-smax






Abb. 5.2: Detailansicht der Vordrallkammer: Konfiguration G-Ref
(2007), Sommer (2007)) bestätigten, dass ein Austrittplenum die Amplitude eventueller Druck-
schwankungen reduziert, die durch die am Austritt definierten Randbedingungen induziert wer-
den können. Um die Anzahl der Gitterknoten unter drei Millionen zu halten, wurde ein Hy-
bridgitter mit strukturierten und unstrukturierten Rechengebieten erzeugt. Dies ermöglichte es,
die relevanten Bereiche wie Düse, Vordrallkammer und den Bohrungseintritt mit einem feineren
strukturierten Gitter aus möglichst unverzerrten kubischen Zellen zu vernetzen (vgl. Abb. 5.2).
Gleichzeitig konnten dadurch die Strömungsgebiete mit Plenumsbedingungen grober diskreti-
siert werden (vgl. Abb. 5.1). Die Grenzschicht in der Vordralldüse und in der Vordrallkammer
wurde mit mindesten 15 Knoten über die Grenzschichtdicke aufgelöst (vgl. Abb. 5.2), wobei
die Höhe ∆yZ der Wandzellen so klein eingestellt wurde, dass ∆yZuτ/ν kleiner als zwei blieb.
Dabei ist uτ die Schubspannungsgeschwindigkeit, die bereits in Gl. 3.21 eingeführt wurde. In
Bereichen mit einer gröberen Gittervernetzung liegen aber die Werte von ∆yZuτ/ν über 30. Die
Rechengitter wurden anhand des kommerziellen Programms ANSYS ICEM CFD 5.1 herge-
stellt und besitzen je nach Konfiguration von 1,5 Millionen (Konfiguration G-hmin) über 2,1
Millionen (Konfiguration G-Ref) bis zirka 3 Millionen Zellen (Konfiguration G-smax).
Zum einen wurde die Gittergröße durch die zur Verfügung stehende Rechenkapazität und die
Anzahl der geplanten Testfälle bestimmt. Zum anderen wurde die Gitterverfeinerung so gewählt,
dass die Anzahl der Zellen deutlich größer ist als bei der Studie von Benim et al. (2004). Dabei
zeigten Benim et al., dass globale Strömungsparameter wie Massenströme und in der Vordrall-
kammer gemittelte Drücke beim Einsatz eines k-ε Turbulenzmodells für die Berechnung von
Konfiguration G-Ref bereits ab 0,35 Million Zellen gitterunabhängig werden. Die generierten
Rechengitter sind außerdem feiner als in den meisten publizierten CFD-Berechnungen ähnli-
cher Vordralldüsensysteme (siehe Jarzombek et al. (2006) mit 0,92 Million Rechenknoten für
ein Winkelsegment von 10o, siehe Chew et al. (2005) und Chew et al. (2012) mit 0,42 bis 1,8
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Millionen Zellen für die gleiche Konfiguration G-Ref). Deshalb wird auch hier angenommen,
dass die Ergebnisse dieser Studie mit dem konventionellen Turbulenzmodell gitterunabhängig
sind. Die Vorhersage der größeren turbulenten Wirbel bleibt dennoch beim zweiten gewählten
Turbulenzmodell abhängig von der Zellgröße und somit der Gittergröße. Trotzdem weisen die
damit erhaltenen globalen Strömungsgrößen wenige Unterschiede im Vergleich zum konventio-
nellen Turbulenzmodell auf, wie später in Abschnitt 5.3 gezeigt.
Als Eintrittsbedingung (vgl. Abb. 5.1) wurden der gemessene Totaldruck und die gemessene
Totaltemperatur verwendet. Mangels detaillierter Messdaten wurden für die ganze Eintrittsflä-
che Rb1 (vgl. Abb. 5.1) eine radiale Zuströmungsrichtung und eine mittlere Turbulenzintensität
Tu≈√2k/
√
3v2 von 5% sowie ein Verhältnis µT/µ der sog. turbulenten Viskosität zur lami-
naren Viskosität von 10 angenommen. Die beiden letzten Größen werden von Rodi (2006) als
Randbedingungen für Strömungsgebiete mit einer mittleren Turbulenz empfohlen. Ein über die
Fläche gemittelter Umgebungsdruck wurde entlang der Austrittsfläche Rb2 wie in Benim et al.
(2004) festgesetzt. Ein Nachteil dieser Austrittsrandbedingung ist, dass vom CFD-Solver bei
Rückströmungen eine zur Austrittsfläche normale Strömungsrichtung berechnet wird. Da das
betroffene Rechengebiet im rotierenden Bezugsystem berechnet wird, besitzen solche Rückströ-
mungen eine tangentiale Geschwindigkeitskomponente gleich der Umfangsgeschwindigkeit u.
Trotz der bei der relativen Geschwindigkeit −u entgegengesetzt rotierenden Wände an den in-
neren und äußeren Flächen des Austrittsplenums zeigen die Rechnungen, dass dort die mittlere
absolute Umfangsgeschwindigkeitskomponente der Kernströmung überschätzt wird. Die große
Länge der rotierenden Bohrungen lässt dennoch vermuten, dass der überschätzte Restdrall im
Austrittsplenum die Strömung in der Vordrallkammer kaum beeinflusst. Eine weitere Verein-
fachung ist der Einsatz der adiabaten Flächen Rb5 ohne Haftbedingung zur Modellierung der
unteren und der oberen radialen Spalte der Vordrallkavität. Dort wird zusätzlich angenommen,
dass die zu Flächen Rb5 normale Geschwindigkeitskomponente der Kühlluft null ist. Bei den
übrigen Randgebieten der Strömung über die Oberflächen des Versuchträgers wurden adiabate
und hydraulisch glatte nicht rotierende und rotierende Wände verwendet (siehe Rb3, Rb4 in
Abb. 5.1). Die bei der Wandmodellierung angenommene Rauhigkeit wurde durch Messungen
der Oberflächengüte bestätigt, wodurch eine mittlere dimensionslose Rauhigkeit k+s = ksuτ/ν
kleiner als fünf in der Vordrallkammer ermittelt wurde.
Neben den periodischen Randbedingungen zählt das sog. Transient Rotor Stator Interface an
der Grenzfläche AB zwischen den zwei Strömungsgebieten zu den noch zu erwähnenden Rand-
bedingungen des CFD-Modells. Diese Rotor-Stator-Schnittstelle wurde ausgewählt, um das
Strömungsfeld bei unterschiedlichen Winkelpositionen der Receiverbohrungen berechnen zu
können. Die Rotor-Stator-Schnittstelle AB simuliert die Bewegung des mit der Drehzahl n ro-
tierenden Strömungsgebiets, indem das rotierende Strömungsgebiet nach jedem Zeitschritt ∆t
um einem Winkel ∆ϕ = 2pin∆t gedreht wird. Bei der neuen Position des Rotors gegenüber dem
Stator werden dann die Strömungsgrößen an der Grenzfläche AB erneut interpoliert. Dabei
entstehen wegen unterschiedlicher Zellengröße und der versetzten Lage der Stator- und Rotor-
Rechenknoten in der Grenzfläche (siehe Abb. 5.2) Interpolationsfehler erster Ordnung. Des wei-
teren ist die Modellierung der Turbulenz in rotierenden Strömungsgebieten weniger gut validiert
als in stationären Kontrollvolumina. Aus beiden Gründen wurde die Rotor-Stator-Schnittstelle
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AB nicht mittig in der Vordrallkammer sondern am Ende der Rotorgrenzschicht angelegt. Wei-
tere Anwendungen einer solchen instationären Schnittstelle wurden unter anderem in den am
Institut für Thermische Strömungsmaschinen durchgeführten Studien von Kreutz-Ihli (2001)
und Klaus (2007) bereits berichtet.
5.1.2 Modellierung der Turbulenz
Die gewählten Turbulenzmodelle und die dazu eingesetzten Zeitschritte ∆t gelten in der Litera-
tur als weitere Schlüsselparameter für die instationären Strömungssimulationen in Vordralldü-
sensystemen. Dies sollte auch in der vorliegenden Arbeit geprüft werden (siehe Abschnitt 5.4)
Aufgrund seiner bekannten Eigenschaften (Rodi (2006)) und seines breiten Einsatzbereichs für
Ingenieurzwecke wurden die meisten hier vorgestellten Simulationen unter Nutzung des Shear
Stress Transport (SST) Turbulenzmodells von Menter (1994) durchgeführt. In vorausgehenden
geleiteten Vorstudien über Einflüsse unterschiedlicher Turbulenzmodelle (siehe Diplomarbeit
von Sommer (2008) und die am ITS durchgeführte Vorstudie von Sommer (2007)) wurden
die deutlichsten unterschiedlichen Strömungsgeschwindigkeitsfelder im Vergleich zu den SST-
Simulationen bei der Verwendung des sog. SST-Scale-Adaptive Simulation (SAS) Turbulenz-
modells von Menter et al. (2005a) beobachtet. Somit könnte das SAS-Modell eine zukünfti-
ge Alternative zu konventionellen Turbulenzmodellen sein, wenn die Rechenzeit mit noch lei-
stungsfähigeren Rechnern um etwa einen Faktor 10 reduziert werden kann. Deshalb werden in
dieser Arbeit auch Ergebnisse des SAS-Modells vorgestellt. Zur Verständlichkeit der numeri-
schen Untersuchungen werden nun die Haupteigenschaften der eingesetzten Turbulenzmodelle
erläutert und die Wahl der benötigten Zeitschritte begründet.
Beim SST-Modell wurde die Turbulenz der Kühlluft wie folgt modelliert: Die unbekannten tur-
bulenten Spannungen ρv′iv
′
j in den sog. Unsteady Reynolds Averaged Navier Stokes (URANS)
Impulsgleichungen werden aus der Wirbelviskosität µT und aus dem über den Zeitschritt ∆t ge-
mittelten Strömungsgeschwindigkeitsfeld v nach dem Ansatz von Boussinesq (1877) hergelei-
tet. In der Freiströmung wird die Turbulenzviskosität µT nach dem Zusammenhang µT = 0,09
ρk2/ε aus der turbulenten kinetischen Energie k und ihrer Dissipationsrate ε bestimmt. Da-
bei ergeben sich k und ε aus dem Zwei-Gleichungen-System von Launder (1974). Dagegen
wird in denWandgrenzschichten dieWirbelviskosität µT bis zu einem dimensionslosen Abstand
y+ = ∆yuτ/ν ≈ 2 von derWand aus der modellierten charakteristischen Frequenz ω der energie-
tragenden turbulenten Wirbel zusammen mit der turbulenten kinetischen Energie k nach der
Beziehung µT = ρk/ω berechnet. Die Turbulenzgrößen k und ω werden dabei mittels des Zwei-
Gleichungsturbulenzmodells von Wilcox (1988) ermittelt. Bei einem Wandabstand y+ kleiner
als 2 ersetzt das lineare Wandgesetz |w|/uτ = u+ = y+ das Zwei-Gleichungsturbulenzmodell,
um die zur Wand relative Strömungsgeschwindigkeit |w| herzuleiten. In Wandnähe mit einer
groben Vernetzung (d.h. ∆yZuτ/ν > 2) wird das k -ω-Turbulenzmodell nicht in der Grenz-
schicht eingesetzt. Stattdessen wird die Geschwindigkeitsverteilung aus dem linearen Wand-
gesetz für y+ kleiner als 11,06 bzw. aus dem logarithmischen Wandgesetz (vgl. Gl. (6.41)) für
y+ größer als 11,06 direkt interpoliert.
Der für das SST-Modell gewählte Zeitschritt stellt einen Kompromiss zwischen Genauigkeit
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und Rechenzeit dar. Die Konfiguration G-Ref (Π=1,2; K1=1,7 ; n=3000 Umin−1) wurde zu-
erst mit einem Zeitschritt von ∆t= 1,09 ·10−6 s und ∆t= 2,17 ·10−5 s berechnet. Der kleinste
Zeitschritt ∆t= 1,09 ·10−6 s wurde so gewählt, dass jedes Luftteilchen nach einem Zeitschritt
keine Zeit mehr hat, die Rechenzellen zu verlassen, in die es eingeströmt ist. Diese Bedingung
wird in der Literatur Courant-Friedrichs-Lewy Bedingung (CFL-Bedingung) genannt. Im Ver-
gleich zur Berechnung mit ∆t= 2,17 ·10−5 s ermöglicht zwar der kleinste Zeitschritt eine Re-
duzierung der Konvergenzresiduen um einen Faktor zehn, die zeitlich gemittelten Strömungs-
parameter, die in den folgenden Abschnitten analysiert werden, wurden aber mit Änderungen
bis maximal 2% durch die Verringerung des Zeitinkrements kaum mehr beeinflusst. Aus die-
sem Grund wurden die restlichen SST-Simulationen mit einem Zeitschritt von ∆t= 2,17 ·10−5 s
durchgeführt. Dies entspricht bei einer Drehzahl von n=6000 Umin−1 einemWinkelinkrement
von ∆ϕ ≈0,78o. Nachdem der Massenstrom im Rechengitter über noch größere Zeitschritte (mit
∆ϕ ≈20o) grob eingestellt wurde, wurden etwa 1000 Zeitinkremente ∆t= 2,17 ·10−5 s (zusam-
men mit drei für den Solver eingesetzten inneren Iterationen) benötigt, um eine Konvergenz der
globaleren Strömungsgrößen, wie der des Massenstroms, der Wandreibmomente oder der Strö-
mungstemperatur in den Receiverbohrungen zu erreichen. In Abhängigkeit von der Gittergröße
ergaben sich schließlich Rechenzeiten von etwa 200 Stunden für die SST-Turbulenzmodelle
beim Einsetzen 4 Intel Pentium D 940 3,2 GHZ Prozessoren des Linux Clusters des ITS. Bei
der Nutzung von Großrechneranlagen ließen sich diese Zeiten erheblich reduzieren.
Wie das SST-Modell beruht das SAS-Modell auf dem k-ε und k-ω Turbulenzmodell, die sich
beide in einem Zwei-Gleichungssystem mit k und ω als Unbekannte ausdrücken lassen. Im
Gegensatz zum konventionellen SST-Modell besitzt die ω Gleichung des SAS-Modells einen
zusätzlichen Produktionsterm, welcher die Werte von ω erheblich erhöht, wenn Unstetigkei-
ten der berechneten Geschwindigkeitsgradienten über zwei anliegenden Rechenzellen auftre-
ten. In diesem Fall wird die Wirbelviskosität µT im Vergleich zu der im SST-Modell deutlich
reduziert. Bei einer viel kleineren Wirbelviskosität µT sind der Diffusionsterm und somit die
Dämpfung der Geschwindigkeitsgradienten in den Impulsgleichungen schwächer, so dass Wir-
bel der Größenordnung von wenigen Rechenzellen nachgebildet werden können. Dieser Me-
chanismus ermöglicht es mit dem Zwei-Gleichungs-SST-SAS Turbulenzmodell wie beim sog.
LES Verfahren (Large Eddy Simulation) die größeren turbulenten Wirbel zu berechnen. Wirbel
der Größenordnung von wenigen Rechenzellen können aber nur berechnet werden, wenn Unste-
tigkeiten von Geschwindigkeitsgradienten über benachbarte Zellen generiert werden. Dafür ist
die Einhaltung der CFL-Bedingung für Simulationen mit dem SAS-Modell erforderlich. Des-
halb wurde ein Zeitschritt von ∆t= 1,09 ·10−6 s für das SAS-Modell eingesetzt. Dies erhöht
die Rechenzeit der SAS Berechnungen um einen Faktor 20 im Vergleich zu den meistens SST
Simulationen.
Details über die mathematische Formulierung des SST-SAS Modells können unter anderem in
den Veröffentlichungen von Menter et al. (2003), Menter und Egorov (2004), Menter und Ego-
rov (2005a) und Menter und Egorov (2005b) gefunden werden. Da alle CFD-Berechnungen mit
dem kommerziellen Programmpakets ANSYS CFX Version 11.0 durchgeführt wurden, wird
auch auf die Solver-Dokumentation CFX (2006) für weitere Information über die Turbulenzmo-
dellierung verwiesen.
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5.2 Voraussage des Strömungsfeldes
Um ein erstes Grundverständnis der Strömung in den untersuchten Vordralldüsensystemen zu
gewinnen, werden die Ergebnisse der numerischen Simulationen zuerst vorgestellt, da sie im
Vergleich zu den experimentellen Untersuchungen mit deutlich weniger Aufwand sehr detail-
lierte Informationen liefern können. Dennoch stellen die numerischen Berechnungen nur Ei-
genschaften der Strömung dar, die im Laufe dieser Arbeit gegebenenfalls durch die gewonnen
Messdaten noch bestätigt werden sollen.
5.2.1 Hauptströmungspfad der Kühlluft
Ausgewählte Ergebnisse der Strömungsberechnungen sind in Abb. 5.3, 5.4 und 5.5 dargestellt,
um den Hauptströmungspfad der Kühlluft in den untersuchten Konfigurationen zu verdeutli-
chen. Entlang des Strömungspfads wurden Sekundärströmungen und Geschwindigkeitsgradien-
ten vorhergesagt, die erste Entstehungsorte der Strömungsverluste anzeigen. Die vorliegende
Beschreibung unterteilt das Strömungsfeld in drei Bereiche: die Vordralldüsen, die Vordrall-
kammer und die Receiverbohrungen, um Analogien mit anderen in der Literatur untersuchten
technischen Strömungen zu zeigen. Mit Hilfe dieser Analogien können die vorhergesagten Ge-
schwindigkeitsfelder einfacher interpretiert werden.
Es sei daran erinnert, dass in dieser Arbeit sich der Nullpunkt des Bezugsystems x, y und z
auf der Rotorachse z und in der zur Rotorachse senkrechten Austrittebene der Vordralldüsen
befindet. Die Achsen x und y wurden so gewählt, dass ein Punkt, der auf der Achse einer
Vordralldüse und in der Ebene z= 0 (vgl. Abb.4.5) positioniert ist, mit den Koordinaten x= 0,
y=−r1 und z= 0 beschrieben werden kann.
Das berechnete Geschwindigkeitsfeld weist nach Abb. 5.3 entlang der Vordralldüse zunächst
Ähnlichkeiten mit der Strömung in einer geneigten zylindrischen Filmkühlbohrung auf. Die
scharfe Kante der gezeigten Vordralldüse von Konfiguration G-r1>r2 (mit radial nach außen ver-
setzen Düsen) begünstigt eine Ablöseblase, die aufgrund der starken tangentialen Strömungsum-
lenkung am Eintritt der Düse entsteht. Indem das Ablösegebiet einen Teil des Düsenquerschnitts
versperrt, tritt der sog. Jetting-Effekt auf, welcher durch eine Beschleunigung der Strömung in
der nicht gesperrten Bohrungshälfte charakterisiert ist. Gleichzeitig verursacht die tangentiale
Umlenkung ein gegenläufig rotierendes Wirbelpaar stromaufwärts der Ablöseblase. Im Gegen-
satz zur bekannten Sekundärströmung in einem Krümmer ist die Orientierung des Wirbelpaars
etwa um 45o gegenüber der Ebene der Umlenkung y=−r1 versetzt (vgl. Schnitt A-A von
Abb.5.3). Beim Verlassen der Düsen besitzt die Kühlluft im Nachlauf des Jetting-Effekt-Gebiets
eine maximale Geschwindigkeit, die etwa gleich der isentropen Geschwindigkeit c1 is ist, wäh-
rend gemäß den numerischen Ergebnissen von Abb.5.3 die mittlere tangentiale Geschwindigkeit
in der Vordrallkammer etwa um 30% kleiner ist. Damit wird deutlich, dass das Impulsverhältnis
(ρ1v21)/(ρ2v
2
2)≈ v21/v22 zwischen der Düsenluft und dem Vordrall in Abb.5.3 durch einen Wert
größer als Eins (0,82/0,72 ≈ 1,3) abgeschätzt werden kann. Als kritische Größe des Abhebe-
verhaltens des Kühlluftstrahls von Filmkühlbohrungen (siehe Literaturzusammenfassung von
Saumweber (2005)) verursacht das in Abb.5.3 beobachtete hohe Impulsverhältnis ρ1v21/(ρ2v
2
2)
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eine Versperrung der Luft in der Vordrallkammer am Düsenaustritt, die eine Verzögerung des
Vordralls von mehr als 15% bewirkt. Dort treten dadurch hohe Geschwindigkeitsgradienten auf,
die die Scherschicht des Strahlrands charakterisieren und weitere Strömungsverluste verursa-
chen.
Die Kühlluft aus der Düse muss danach die Vordrallkammer durchqueren, um in die Receiver-
bohrungen zu gelangen. Ein auffälliger Fall unter den untersuchten Konfigurationen zeigt Abb.
5.4. Dort muss die Kühlluft zusätzlich radial entlang der Vordrallkammer strömen. Maßgebend
für die Strömungsverluste in der Vordrallkammer ist insbesondere die radiale Verteilung der tan-
gentialen Geschwindigkeitskomponente vϕ , die sich in der Vordrallkammer einstellt. Auf Grund
von Veröffentlichungen zu konventionellen Rotor-Stator-Kammern (siehe Abschnitt 3.2.1.1)
wird erwartet, dass die radiale Verteilung des Dralls in der Vordrallkavität stark vom Luftanteil
abhängt, der durch die Rotor- und Stator-Grenzschicht transportiert wird. Mit einem turbulenten
Strömungsparameter λT2 =0,3 weit oberhalb der kritischen Größe λT2krit =0,02 nach Gl. (3.44)
bestätigt das Strömungsfeld von Abb. 5.4, dass die Kühlluft überwiegend die Bohrung über den
Strömungskern erreicht. Damit dehnt sich das sog. Quelle-Gebiet vom Düsenaustritt bis zum
Receivereintritt, welches in Abb. 5.4 als Analogie zur Abb. 3.6 Senke genannt wurde. In wie
weit die radiale Verteilung des Dralls von der eines Potenzialwirbels abweicht muss noch in
Abschnitt 6.2.3.3 mit Hilfe der Messdaten analysiert werden. Die Receiverbohrung wird nach
Abb. 5.4 nicht nur durch die Kernströmung versorgt, sondern saugt ebenfalls die in der Rotor-
Grenzschicht unterhalb der Bohrung transportierte Luft an. Dies lässt vermuten, wie bereits in
den numerischen Berechnungen von Wilson et al. (1997) und von Lewis et al. (2006) erwähnt
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Konfiguration G-r1>r2
Ebene y=-r
CFD-SST: p /p =1,05; (v -u )/c =0,4; u /c =1,3
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Abb. 5.5: Analogie des relativen Strömungsgeschwindigkeitsfeldes mit dem Fall rotierender
Bohrungen (cz2 nach Gl. (3.43))
wurde, dass die Kühlluft aus den Vordralldüsen einem direkten und einem indirekten Pfad bis
zu den Receiverbohrungen folgen kann. Der direkte Pfad ist mit einem kurzen Aufenthalt in
der Vordrallkammer und dadurch einer begrenzten Temperaturerhöhung der Kühlluft charakte-
risiert. Dagegen führt der indirekte Pfad wegen seiner längeren Bahn durch die gesamte Vor-
drallkavität zu einem effektiveren Wärmeaustausch mit den Wänden der Vordrallkammer, was
eine größere Temperaturerhöhung der Kühlluft hervorrufen kann.
Die erwarteten Strömungsverluste treten im Bereich der Receiverbohrungen auf, wie in Abb. 5.5
angedeutet. Hierzu zeigt Abb. 5.5 berechnete Strömungsvektoren im rotierenden Bezugsystem
in der Ebene y=−r2, die eine Receiverbohrung der Konfiguration G-r1>r2 durch ihre Ach-
se schneidet. Das simulierte Strömungsfeld weist sowohl am Eintritt als auch am Austritt der
Bohrung eindeutige Ähnlichkeiten mit veröffentlichten Untersuchungen von rotierenden Boh-
rungen (siehe unter anderemWittig et al. (1996), Weissert (1997), Dittmann et al. (2003b), Idris
et al. (2004a)). Der Geschwindigkeitsunterschied zwischen der Bohrung und dem Vordrall vϕ 2
bestimmt die Stärke der Strömungsumlenkung und die resultierende Ablöseblase am Eintritt der
Receiverbohrung. Das um die Bohrungsachse unsymmetrische Geschwindigkeitsprofil gleicht
sich entlang der Bohrungslänge relativ langsam aus. Im Gegensatz dazu besitzt die Kühlluft
bereits nach einer Einlauflänge in der Bohrung von d2 die gleiche tangentiale Geschwindigkeit
wie die Bohrung. In Abb. 5.5 ist danach das Impulsverhältnis ρ3c2z2/(ρUmu
2
2)≈ c2z2/u22 zwi-
schen der Strömung aus der Bohrung und der stehenden Luft der Umgebung ausreichend hoch,
damit die Kühlluft erst außerhalb der Bohrung in die tangentiale Richtung umgelenkt wird.
Die gerade erwähnten Analogien sollen aber nicht die Besonderheiten von Vordralldüsensyste-
men ausblenden, die infolge der stärkeren Interaktionen zwischen den Düsen und den Receiver-
kanälen speziell bei sog. direkten Systemen und bei engen Vordrallkammern an Bedeutung
zunehmen. Diese besonderen Eigenschaften sollen weiterhin anhand der numerischen Ergebnis-
se verdeutlicht werden, um weitere erwarteten Grundeffekten zum Verständnis der Messdaten
einzuführen.
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5.2.2 Effekte der Überdrall- und Unterdrall-Bedingung:
Bei den numerischen Untersuchungen wurden Überdrall (ct 2 > u2 bzw. K1 >> 1) und Unter-
drall (ct 2 < u2 bzw. K1 << 1) in der Vordrallkammer simuliert, um gewählte Effekte dieser
Fälle auf das Strömungsfeld zu erkennen. Hierzu soll gezeigt werden, dass sich Überdrall und
Unterdrall nicht nur durch die Anströmungsbedingung der Receiverkanäle, sondern auch durch
unterschiedlich starke Druckgradienten in der Vordrallkammer und durch nicht ähnliche Rotor-
Grenzschichten unterscheiden. Diese Beobachtungen werden später für die Analyse der Messda-
ten von Nutzen sein.
5.2.2.1 Freiströmung
Wie bereits erwähnt, bestimmt die Drallzahl K1 die Anströmrichtung sowie die Druckverteilung
am Eintritt der Receiverbohrungen. Zwar ist aufgrund der Geschwindigkeitsgradienten in der
Vordrallkammer (vgl. Abschnitt 5.2.1) eine eindeutige Grenze zwischen der Überdrall- und der
Unterdrall-Bedingung nicht offensichtlich, aber der Übergang kann nach einer Analyse des Vor-
dralls zwischen K1 =1,05 und K1 =1,1 bei den untersuchten Vordrallkavitäten erwartet werden
(vgl. Abschnitt 5.3.3). Diese bekannten Effekte sind mit Hilfe der numerischen Ergebnisse in
Abb. 5.6 für die Ebene y=−r2 der Vordrallkammer G-Ref illustriert. Bei K1 =0,75 strömt die
Kühlluft infolge des langsamen Vordralls mit einer negativen tangentialen Geschwindigkeits-
komponente wϕ in die Receiverbohrungen. Bei Überdrall (K1 =1,43 und K1 =1,66) wechselt
die Anströmrichtung der Receiverkanäle. Die in Abb. 5.6 zu beobachten Umlenkungen der Strö-
mung induzieren eine ungleichmäßige Druckverteilung am Eintritt der Bohrung. In Analogie zu
einer Turbinenstufe wird die Bohrungshälfte mit dem hohen Druckniveau Druckseite genannt.









(a) Unterdrall mit K1 =0,75









(b) Überdrall mit K1 =1,66








(c) Überdrall mit K1 =1,43
(Π=1,6; Reϕ = 2,9 ·106)
Abb. 5.6: Momentaufnahme der Druckverteilung in der Vordrallkammer bei verschiedenen
Drallzahlen K1 (CFD-SST; Konfiguration G-Ref; Ebene y=−r2; Zeitaufnahme bei
t∗ ≈ 1 nach Abb. 5.8 und Abb. 5.9)
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Somit wechselt die Druckseite von einer Hälfte zur anderen in Abhängigkeit der Drallzahl. Die
Umkehrung der Druckgradienten in der Receiverbohrung beim Übergang vom Unterdrall zum
Überdrall kann aber nicht im restlichen Teil der Vordrallkammer beobachtet werden.
Es ist weniger bekannt, dass für ein festgelegtes Druckverhältnis Π und konstanten Vordruck
pt 0 kleinere Druckgradienten in der Vordrallkavität bei Unterdrall zu erwarten sind. Dies wird
in Abb. 5.6(a) und Abb. 5.6(b) verdeutlicht. Im Vergleich zur Drallzahl K1 bleibt Π der Haupt-
kontrollparameter für die Druckgradienten in der Vordrallkavität, wie zusätzlich in Abb. 5.6(b)
und Abb. 5.6(c) angedeutet. Dennoch liefert K1 weitere Hinweise über die Druckgradienten au-
ßerhalb der Receiverbohrungen. Nach Gl. (3.45) und (3.51) steigt das Impulsverhältnis c21/v
2
ϕ 2
zwischen der Luft am Austritt der Düsen und dem Vordrall mit der Drallzahl K1 (Annahme:
ρ1 ≈ ρ2 ≈ konstant). Damit ist K1 auch eine repräsentative Größe für die Interaktion der Kühl-
luftstrahlen mit dem Vordrall. Bei einem gleichen Druckverhältnis Π verursacht eine Abnahme
der Drallzahl K1 eine stärkere tangentiale Umlenkung der Düsenstrahlen durch die Kammer-
strömung. Dadurch wird der Versperrungseffekt der Kühlluftstrahlen auf den Vordrall abge-
schwächt und die Druckgradienten in der Vordrallkammer nehmen ab.
5.2.2.2 Temperaturgrenzschicht bei adiabaten Wänden
Die nicht ähnlichen Strömungsfelder, die sich bei Unterdrall und Überdrall einstellen (vgl.
Abb. 5.6), können ebenfalls in der Rotor-Temperaturgrenzschicht nachgewiesen werden. Hierzu
werden in Abb. 5.7 die berechneten axialen Verteilungen der Lufttemperatur in Konfiguration
G-Ref mit adiabatenWänden bei Unterdrall und bei Überdrall verglichen. Dabei soll betont wer-
den, dass die Totaltemperatur der Rotor-Grenzschicht bei Unterdrall höher als die Temperatur
der Freiströmung ist, während bei Überdrall der Gegeneffekt auftritt. Diese numerischen Ergeb-
nisse, die Gl. (3.66) von Abschnitt 3.1.3 qualitativ bestätigen, können wie folgt beschrieben
werden:
Bei Unterdrall steigt die Totaltemperatur in der Rotorgrenzschicht aufgrund der vom Rotor zur
Strömung übertragenen Arbeit. Da die Grenzschichtluft oberhalb der Receiverbohrung keine
Möglichkeit hat, die Vordrallkammer durch eine am äußerem Radius rmax positionierte Ab-
fuhr zu verlassen, gelangt die Grenzschichtluft mit der hohen Totaltemperatur schließlich in
Unterdrall
=1,2; K =0,75; Re =2,6 10 1
6
Überdrall








Abb. 5.7: Axiale Verteilungen der Totaltemperatur in der Vordrallkammer bei Unterdrall
und Überdrall (CFD-SST; Konfiguration G-Ref; Momentaufnahne in der axialen-
radialen Ebene ϕ = 0o bei der radialen Position (r− r1)/d1 = 2)
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der Kernströmung spätestens beim Radius rmax zurück (vgl. Abb. 5.4). Dadurch erhöht sich die
Totaltemperatur in der Freiströmung gegenüber der ursprünglichen Kühllufttemperatur Tt 0, wie
in Abb. 5.7 zu sehen ist. Bei Überdrall spielt dagegen die Rotorgrenzschicht die Rolle einer Wär-
mesenke, indem die von der Luft zur Rotorfläche übertragene Leistung die Totaltemperatur der
Grenzschichtluft reduziert. In Abhängigkeit des von der Receiverbohrung direkt angesaugten
Rotor-Grenzschicht-Massenstroms kann nach Abb. 5.7 sogar das globale Temperaturniveau in
der Vordrallkammer geringfügig sinken.
5.2.3 Strömungsinstationaritäten
Ein weiterer Aspekt, der zu einem besseren Verständnis der Vordrallströmung noch beschrie-
ben werden soll, ist ihre instationäre Eigenschaft. Generell können Strömunginstationaritäten
Totaldruckverluste verursachen und sollen deshalb möglichst klein gehalten werden. In diesem
Abschnitt werden die Strömungsinstionaritäten in zwei Kategorien eingeteilt: die von den rotie-
renden Bohrungen angeregten Strömunginstationaritäten und turbulente Schwankungen.
5.2.3.1 Von der Receiverbohrung angeregte Strömunginstationaritäten
Es wird zunächst erwartet, dass die rotierenden Bohrungen am Austritt jeder Vordralldüse eine
periodische Druckschwankung generieren, deren Frequenz f= NR ·n proportional zur Zahl NR
der Bohrungen und zur Rotordrehzahl n ist. Für die Darstellung dieses Effekts werden wieder-
um numerische Ergebnisse verwendet. Die zeitlichen Variationen des Drucks p1(t), der nach
Gl. (4.1) am Austritt einer Vordralldüse von Konfiguration G-hmin berechnet wurde, bestäti-
gen in Abb 5.8(c) die erste Annahme. Dabei beträgt die Schwankungsbreite von p1(t) etwa 1%
des zeitlichen gemittelten Drucks p1. Am Austritt der Vordralldüsen erreicht der Druck p1(t)
sein Minimum, wenn sich eine Receiverbohrung vor der Düse befindet (vgl. Abb. 5.9). Wie
0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5














0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5









(b) Breiteste Kammer G-smax
(Π=1,4; K1=2,2; Reϕ=1,3·106)
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(c) Engste Kammer G-hmin
(Π=1,4; K1=2,2; Reϕ=1,2·106)
Abb. 5.8: Zeitliche Druckänderungen in der Vordrallkavität





pdA mit Azd=1Bo1 nach Abb. 5.9)

























Abb. 5.9: Änderung der Druckverteilung in der Vordrallkammer G-hmin in Abhängigkeit
von der Receiverbohrungsposition (CFD-SST; Ebene y=−r2; Π=1,4; K1 =2,2;
Reϕ =1,2·106; t∗ nach Abb. 5.8(c))
Abb 5.8(c) noch zeigt, sind die Amplitude und Frequenz der Druckschwankungen ortsabhän-
gig. In den rotierenden Bohrungen werden bis zu einem Faktor 5 noch größere Schwankungs-
amplituden beobachtet. Dafür wurde der flächengemittelte Druck pzd=1Bo1 (t) in der Bohrung Bo1
von Abb. 5.9 bei einem Abstand von d3 ihres Eintritts ermittelt. Nach Abb. 5.8(c) besitzt der
resultierende zeitliche Verlauf von pzd=1Bo1 (t) eine zur Düsenanzahl NV proportionale Frequenz
f= NV ·n. Des weiteren kann beobachtet werden, dass sich der maximale Druck in der Bohrung
Bo1 einstellt, wenn die Bohrung Bo1 das durch den Düsenstrahl gesperrte Winkelsegment der
Vordrallkammer (bei t∗=1) erreicht. Wenn dagegen der Kühlluftstrahl den Eintritt der Bohrung
Bo1 (bei t∗=1,5) trifft, nimmt pzd=1Bo1 (t) einen minimalen Wert an.
In Abb. 5.8(a) und 5.8(b) werden die zeitlichen Variationen der gleichen Druckmessstellen für
zwei andere Vordralldüsensysteme dargestellt, um auf den Einfluss des Volumens der Vordrall-
kammer hinzuweisen. Beim Vergleich wurden das Druckverhältnis Π und die Drallzahl K1
etwa gleich gehalten, da die Erläutungen in Abschnitt 5.2.2.1 und die Beobachtungen von Ditt-
mann (2006) zeigen, dass Π und K1 auch die Druckamplituden in der Rotor-Stator Kammer
bestimmen. Relativ zu Konfiguration G-hmin sind die Druckschwankungen in der Referenz-
Konfiguration G-Ref und in der breiteren Vordrallkammer G-smax stark gedämpft. Die Redu-
zierung der Druckschwankungen zwischen Konfiguration G-Ref mit s/d1 =1,4 und G-smax mit
s/d1 =3,4 kann qualitativ in Zusammenhang mit Erwartungen von Popp et al. (1998) und Ditt-
mann (2006) gebracht werden. Insbesondere empfehlen Popp et al. ein Rotor-Stator-Abstand
s über 1,2d1, um den Einfluss des Strahlaufpralls auf das Strömungsfeld am Düsenaustritt zu
minimieren. Aus den Messergebnissen von Samoilovich et al. (1957) und aus seinen eigenen
experimentellen Untersuchungen erwartet Dittmann außerdem ein akustisch wahrnehmbares
Pulsieren der Strömung, welches sich bei steigendem Quotient 2pir2/NR/s verstärkt, wenn die
Bogenlänge 2pir2/NR größer als das 11,5-fache des Spaltabstandes s ist. Die höheren Druckva-
riationen bei Konfiguration G-hmin lassen trotz gleicher Verhältnisse s/d1 und 2pir2/NR/s aber
vermuten, dass andere Parameter wie das Volumen der Vordrallkavität ebenfalls einen bedeu-
tenden Einfluss haben. Für die Fragestellung dieser Arbeit wird schließlich daraus geschlossen,
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dass Vordrallkammern mit Abmessungen s/d1 und (rmax− rmin)/d1, die kleiner als 1,4 bzw.
kleiner als 1,3 sind, ein potenzielles Risiko für hohe zeitliche Druckvariationen darstellen. So-
mit wird die restliche Studie annehmen, dass höhere Effektivität in engeren Vordrallkammern
als G-hmin aufgrund zunehmender Strömungsinstationaritäten schwer zu erreichen sind.
Im SAS-Turbulenzmodell sowie im SST-Turbulenzmodell wurden mit dem kleinsten Zeitschritt
∆t= 1,09 ·10−6 s nicht periodische Strömungsinstationaritäten berechnet, deren Frequenzen
größer als die Frequenz der von den rotierenden Bohrungen induzierten Variationen sind. Die
Amplitude der hochfrequenten Instationaritäten haben etwa die gleiche Größenordnung wie
die periodischen Variationen von Abb. 5.8. Dadurch verlieren die berechneten zeitlichen Ände-
rungen der Strömungsgrößen unter einem kritischen Diskretisierungszeitschritt ∆t ihre periodi-
schen Eigenschaften. Bei Konfiguration G-Ref für Π=1,4 und K1 =2,4 entspricht dieser kriti-
sche Zeitschritt einer Frequenz von zirka 18,4 kHz, während die erwartete Frequenz der Druck-
änderungen in der Receiverbohrungen gleich NR ·n=1,15 kHz ist. Im Gegensatz zu Abb. 5.8(c)
wird dieser Effekt bereits in Abb. 5.8(a) für Konfiguration G-Ref deutlich. Die hochfrequenten
Instationaritäten stellen vorhergesagte turbulente Wirbel dar, die nun näher beschrieben werden.
5.2.3.2 Turbulente Schwankungen
Zu den zeitlich periodischen Strömungsänderungen addieren sich in der Vordrallkammer tur-
bulente Schwankungen, die ein weitere Wirkung auf die Strömungsverluste haben. Bei den
Reynolds-Zahlen c1d1/ν1 am Düsenaustritt zwischen 5,5 ·104 und 1,3 ·105 ist die Freiströmung
in den Düsen und innerhalb der Vordrallkammer turbulent (Rekrit ≈ 2300 bei Rohrströmungen).
Die Turbulenz lässt sich durch instationäre Wirbelstrukturen von unterschiedlicher Größe L
und Frequenz ω nachweisen. Wie das im Laufe der PIV Messungen (vgl. Kapitel 4) gewonnene
Bild 5.10 zeigt, können instationäre Strukturen am Austritt der Düsen mit Abmessungen der
gleichen Größenordnung wie die des Düsendurchmessers auftreten. Diese Strukturen zerfallen
nach der sog. Energiekaskade-Theorie (siehe Jischa (1982), Rodi (2006)) in immer kleinere
Wirbel mit steigenden Frequenzen bis zu einer minimalen Wirbelgröße lk (auch Kolmogorov
(1941) Längemaß genannt), die von Tennekes und Lumley (1994) aus der Reynolds-Zahl abge-
schätzt wird. Mit einer Reynolds-Zahl Re von 5,5 ·104 ergibt sich somit für die Kolmogorov
Wirbelgröße lk/d1 ≈ Re−3/4 ≈ 1/5500.
Aufgrund des dafür benötigten sehr feinen Gitters (vgl. abgeschätzte minimale Wirbelgröße)
und der erforderlichen kleinen Zeitschritte war eine direkte Berechnung der turbulenten Strö-
mung in den untersuchten Vordralldüsensystemen nicht durchführbar. Mit Hilfe des SAS-SST-
Turbulenzmodells konnten dennoch die größten turbulenten Wirbel in Konfiguration G-Ref be-
rechnet werden. Um die so ermittelten turbulenten Wirbel in der Ebene y=−r1 von Konfigura-
tion G-Ref zu verdeutlichen, wurde die Verteilung der Vortizitätskomponente Ωy in Abb. 5.11
dargestellt. Dabei ergab sich Ωy aus den momentanen Geschwindigkeitskomponenten vx und











In Abb. 5.11 sind die berechneten turbulenten Wirbel 10 bis 20 mal kleiner als der Düsendurch-
84 Aussagekraft der numerischen Strömungsberechnungen
1 - Austritt der Düse
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(c1d1/ν1 ≈ 5,5 ·104)
messer d1 und decken einen Frequenzbereich von etwa 10 kHz bis 60 kHz ab. Dadurch sind
die Frequenzen der erfassten turbulenten Strukturen eine Größenordnung höher als die der von
den Receiverbohrungen angeregten Strömungsinstationaritäten. Insbesondere treten die höch-
sten Wirbelstärken in den Strömungsscherschichten wie der Grenzschicht zwischen dem Strahl
aus der Düse und der Querströmung auf. Sie zeigen sich auch am Rand der Ablöseblasen am
Eintritt der Düse und der Receiverbohrungen. In Zonen mit hohen Geschwindigkeitsgradien-
ten, die bereits im Kapitel 5.2.1 erwähnt wurden, wird ein Grossteil der turbulenten kinetischen
Energie k der Strömung produziert. Diese kinetische Energie, die direkt aus der Hauptströmung
entzogen wird, dient dazu, immer kleinere Wirbelsysteme anzutreiben, bis sie irreversibel auf-
grund der mit kleinerer Abmessung derWirbel steigenden Viskosekräften in thermische Energie
umgewandelt wird. Aus einer makroskopischen Sicht wirkt die Umwandlung eines Teils der To-
talenthalpie der Hauptströmung in turbulente kinetische Energie als Drehimpulsverlust und als
Totaldruckverlust in der Vordrallkammer. Deshalb soll bei der Auswertung der Messdaten noch
eine Methode vorgeschlagen werden, die die Strömungsverluste der Turbulenz und der damit
induzierten Sekundärströmungen quantifizieren kann (vgl. Kapitel 6.2.2).
5.3 Überprüfung der numerischen Ansätzemit experimentellen Vergleichs-
daten
Die qualitativ überzeugenden Ergebnisse der numerischen Strömungsberechnungen zum Ver-
ständnis der Vordrallströmung führen zur Frage Ihrer Genauigkeit. Zu diesem Zweck wurden
mit Hilfe der in Kapitel 4 beschriebenen Messtechnik lokale und globale Strömungsgrößen
gemessen, die mit den berechneten Größen verglichen werden. Vergleiche mit den unterschied-
lichen Messgrößen sollen dazu dienen, die Aussagen mit einander zu korrelieren und zu be-
stätigen, da restliche Messunsicherheiten aufgrund der Komplexität des Messaufbaus nicht zu
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vermeiden sind. Die quantitative Beurteilung der CFD-Vorhersagen wird insbesondere vor der
Analyse der Messdaten (vgl. Kapitel 6) durchgeführt, damit die daraus erhaltenen Erkenntnisse
auch bei der Auswertung der Gesamteffizienz der Vordralldüsensystemen in Kapitel 7 verwen-
det werden können.
5.3.1 Verlustkoeffizient (Geschwindigkeitsverhältnis) ηV der Vordralldü-
sen
Vor Vergleichen in der Vordrallkammer soll zuerst die Vorhersage der Strömungsverluste in
den Vordralldüsen überprüft werden. Hierzu wird üblicherweise der Durchflussbeiwert CdV
der Vordralldüsen ausgewertet (siehe Gl. (3.35)). Generell wird in der Literatur eine sehr gute
Übereinstimmung zwischen den berechneten und gemessenen Durchflussbeiwerten CdV von
Vordralldüsen erreicht (vgl. Dittmann et al. (2002a), Jarzombek et al. (2006), Ciampoli et al.
(2008)), so dass sich nun die Frage stellt, ob gleiche Ergebnisse für die untersuchten Konfigura-
tionen beobachtet werden können.
Geschwindigkeitsdreiecke und Geschwindigkeitsverhältnisse werden in Analogie zu einer Tur-
binenstufe bei der Analyse eines Vordralldüsensystems häufig verwendet. Zum Durchflussbei-
wert CdV wird deswegen in dieser Arbeit das Geschwindigkeitsverhältnis ηV für die Auswer-
tung der Strömungsverluste in den Düsen bevorzugt. ηV ergibt sich aus den zeitlich gemittelten




mit c1 und c1 is nach Gl. (3.31) und (3.29) (5.2)





















Dabei wurden T1 is, Ma1 is, ρ1 und T1 bereits in Gl. (3.30) und (3.32) definiert, während sich die





Für ηV=0,7 und κ=1,4 ist bei Ma1 is=0,2 die Größe CdV 1% kleiner als ηV, während der Unter-
schied zwischen CdV und ηV bei Ma1 is=0,7 bzw. bei Ma1 is=1 ungefähr 9% bzw. 17% erreicht.
Zur Bestimmung von ηV wurden bei den CFD-Berechnungen die gleichen Messstellen wie in
Kapitel 4 für Tt 0, pt 0 und p1 benützt. Die vorhergesagten und gemessenen Verlustkoeffizien-
ten ηV sind schließlich als Funktion des Druckverhältnisses Π über die Düsen in Abb. 5.12
dargestellt. Für ein gegebenes Druckverhältnis Π wurden in Abb. 5.12 zwei Messpunkte ein-
getragen, die den Drehzahlen n=3000 Umin−1 und n=6000 Umin−1 der CFD-Berechnungen
entsprechen. Die von der Drehzahl unabhängige Ausrichtung der Messpunkte von Abb. 5.12
bestätigt die Erkenntnis von Abschnitt 3.2.2.1, dass Π der Haupteinflussparameter des Durch-
flussbeiwerts ist. Der Vergleich des vorhergesagten Geschwindigkeitsverhältnisses ηV mit dem
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Abb. 5.12: Berechnete und gemessene Verlustkoeffizienten ηV der Vordralldüsen
Messdaten soll somit bei gleichem Druckverhältnis durchgeführt werden. Daraus ergeben sich
folgende erste Ergebnisse: Die CFD-Ergebnisse stimmen mit den Messergebnisse innerhalb
1% überein. Damit wird die numerische Vorhersage des Geschwindigkeitsverhältnisses ηV für
beide getestete Turbulenzmodelle als erfolgreich angenommen. Aus weiteren Beobachtungen
können aber zusätzliche Hinweise über die Aussagekraft der numerischen Verfahren abgeleitet
werden.
Trotz unterschiedlicher Vordrallkammern wurde bei allen gezeigten Konfigurationen ein glei-
ches oder sehr ähnliches Durchflussverhalten der Vordralldüsen festgestellt. Ferner zeigt Abb.
5.12, dass sich das gemessene Geschwindigkeitsverhältnis ηV der Konfigurationen G-ref, G-
smax und G-r1>r2 kaum ändert, wenn die Messungen des Durchflussverhaltens der Düsen ohne
Rotor durchgeführt werden. Beide Beobachtungen weisen darauf hin, dass die Strömungsver-
luste in der Vordralldüse hauptsächlich durch die am Düseneintritt erwartete Einschnürung der
Strömung induziert sind (vgl. Abb. 5.3). Die Wechselwirkung mit der Scherströmung in der Vor-
drallkammer und mit den Receiverbohrungen haben nämlich nach den Messergebnissen einen
minimalen Effekt auf ηV. Nach dem Vergleich mit Konfiguration G-hmin, in der die höchsten
Druckschwankungen infolge der Receiverbohrungen erwartet werden (siehe Abb. 5.8), kann
dieser Effekt auf wenige Prozent (<2%) abgeschätzt werden. Die Tatsache, dass Bragg (1960)
und Zierep (1990) die Querschnittfläche der sog. vena contracta in einfachen Bohrungen so-
wohl für ein kompressibles als auch inkompressibles Fluid aus der Kontinuitäts-, der Impuls-
und der Energie-Gleichung analytisch herleiten, lässt des weiteren vermuten, dass die Turbu-
lenzmodellierung kaum einen Einfluss auf die Vorhersage der Einschnürung der Strömung am
Eintritt der Vordralldüsen hat. Aus diesen Gründen kann angenommen werden, dass korrekte
Vorhersage von ηV mit konventionellen CFD-Turbulenzmodellen unproblematisch erreicht wer-
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den können, solange ηV überwiegend durch die Strömungsverluste am Düseneintritt bestimmt
wird. In solchen Fällen genügt möglicherweise der Einsatz eines Standard-Turbulenzmodells.
Für Konfiguration wie in G-hmin, in der die Strömung am Austritt der Düsen ihr Durchflussver-
halten beeinflusst, steigt das Risiko einer Überschätzung des Durchflussbeiwerts CdV.
5.3.2 Geschwindigkeitsverteilung
Mit Hilfe der Messergebnisse des für diese Arbeit aufgebauten PIV-Systems wird nun ange-
strebt, die Genauigkeit des berechneten Geschwindigkeitsfeldes zu bestimmen. Da die anderen
Geschwindigkeitskomponenten weniger wichtig für die Kühleffektivität von Vordralldüsensy-
stemen sind, wird sich die Analyse auf die tangentiale Komponente fokussieren. Ziel dieses
Abschnitts besteht insbesondere darin, die berechneten Geschwindigkeitsgradienten mit den
PIV-Ergebnissen zu vergleichen, während eine ausführlichere Auswertung der Geschwindig-
keit des Vordralls in Abschnitt 5.3.3 durchgeführt wird.
Hierzu wurde die Messebene y=−r1 von Konfiguration G-Ref ausgewählt, da die höchsten Ge-
schwindigkeitsgradienten in der Freiströmung dort beobachtet wurden. Zur Verfügung stehen
Daten einer ersten PIV-Messreihe, deren charakteristische Ergebnisse in Abb. 5.13 dargestellt
sind. In Abb. 5.13 können deutliche Isolinien der für eine Rotorposition zeitlich gemittelten tan-
gentialen Geschwindigkeitskomponente erkannt werden. Wie in Abschnitt 4.5.2 bereits erklärt,
versperrten im Laufe der ersten PIV-Messreihe die Tracerpartikeln zirka 15% der Querschnitt-
fläche A1 der Vordralldüsen, so dass trotz einer hohen Messauflösung die Vergleichbarkeit von
















(a) Unterdrall mit K1 =0,67
















(b) Überdrall mit K1 =1,36
















(c) Überdrall mit K1 =4,20
(Π=1,2; Reϕ = 4,4 ·105)
Abb. 5.13: Zeitlich gemittelte tangentiale Strömungsgeschwindigkeiten am Eintritt einer
Receiverbohrung in Abhängigkeit von der Drallzahl K1 (PIV; Konfiguration G-Ref
mit zirka 15% kleinerer Fläche A1; Ebene y=−r2)































































































(c) Für 0,75≤ x/s≤3,00 und 0,05≤ z/s≤0,95
Abb. 5.14: Zeitlich gemittelte tangentiale Strömungsgeschwindigkeiten in der Ebene y=−r1
der Konfiguration G-Ref für eine gegebene Winkelposition der Receiverbohrungen
(Π=1,2; K1 =1,7; Achse einer Receiverbohrung in den Ebenen y=−r1 und x= 0)
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se der zweiten PIV-Messreihe für den Vergleich verwendet. Die damit gewonnenen tangentialen
Strömungsgeschwindigkeiten wurden für einen repräsentativen Betriebpunkt in Abb. 5.14 illu-
striert. Mit flüssigen Tracerpartikeln wurden Geschwindigkeitsverteilungen mit weniger glatten
Isolinien als in Abb. 5.13 erhalten. Die Auswertung einer größeren Anzahl von PIV-Bildern
würde zwar glättere Konturplots insbesondere in der Nähe von Stator und Rotor führen, aber
nach Abschnitt 4.9 und nach dem Vergleich mit Abb. 5.13 wird erwartet, dass die Mittelung
weiterer PIV-Bilder das Geschwindigkeitsniveau von Abb. 5.14 um wenige Prozent (unterhalb
5%) ändern würde. Die mit dem SST-Turbulenzmodell und dem SAS-Turbulenzmodell berech-
neten Geschwindigkeiten wurden für den entsprechenden Betriebspunkt ebenso in Abb. 5.14
gezeigt. Wie für die Messergebnisse ergaben sich die zeitlich gemittelten Geschwindigkeitsfel-
der des SAS-Turbulenzmodells aus der Mittelung mehrerer Zeitaufnahmen. Für die Mittelung
wurden 18 Zeitaufnahmen berücksichtigt, nachdem abgeschätzt wurde, dass sich mit 5 zusätz-
lichen Zeitaufnahmen die zeitlich gemittelten Geschwindigkeiten im Mittel noch um maximal
±2% variieren können.
Insgesamt stimmen die CFD-Berechnungen mit den in Abb. 5.13 und 5.14 dargestellten ge-
messenen Geschwindigkeitsfeldern qualitativ überein. Insbesondere können die Expansion des
Luftstrahls aus den Düsen und die Umlenkung der Strömung am Eintritt der Receiverbohrungen
sowohl bei den Messungen als auch bei den Berechnungen erkannt werden. Dennoch treten lo-
kal höhere Geschwindigkeitsgradienten bei den SST-Berechnungen als bei den PIV-Ergebnissen
auf. Im Vergleich generiert das SAS-Modell niedrigere und damit mit den Messungen bes-
ser übereinstimmende Geschwindigkeitsgradienten. Trotzdem ergeben das SAS-Modell sowie
das SST-Modell um etwa 10% höhere tangentiale Strömungsgeschwindigkeiten als die PIV-
Messungen. Dies soll noch für das SST-Turbulenzmodell genauer analysiert werden, mit dem
weitere Konfigurationen zu diesem Zweck numerisch untersucht wurden, da es häufig als Stan-
dard in der Industrie verwendet wird.
5.3.3 Tangentialgeschwindigkeit am Eintritt der Receiverbohrungen
Um die Abweichungen der berechneten tangentialen Strömungsgeschwindigkeiten genauer zu
bestimmen, wurde aus den PIV-Ergebnissen und den CFD-Berechnungen dieser Arbeit eine
mittlere Tangentialgeschwindigkeit vϕ 2 bei mehreren Betriebspunkte und innerhalb von zwei
unterschiedlichen Vordrallkammern ermittelt. Damit die mittlere Tangentialgeschwindigkeit vϕ 2
eine repräsentative Geschwindigkeit der Kernströmung bei der radialen Position der Receiver-
bohrungen darstellt, wurde sie aus der Integration der Geschwindigkeitskomponente vϕ über
die Teilfläche S2 der Ebene y=−r2 gewonnen. Mit x-Koordinaten zwischen x/s=−3 und
x/s= 3 und z-Koordinaten zwischen z/s= 0,35 und z/s= 0,65 deckt nach Abb. 5.14 die Flä-
che S2 etwa eine komplette Teilung zwischen zwei Vordralldüsen über ein Drittel des axialen
Abstands zwischen dem Rotor und dem Stator ab. Die über die Fläche S2 gemittelte Tangential-
geschwindigkeit vϕ 2 wurde für die Messungen und Berechnungen aus dem zeitlich gemittelten
Strömungsfeld hergeleitet, welches sich einstellt, wenn die Receiverbohrungen die gleiche Win-
kelposition wie die des Austritts einer gewählten Vordralldüse haben.
Die von SST-CFD Modellen vorhergesagten Geschwindigkeiten vϕ 2 werden für Konfiguration
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Abb. 5.15: Mittlere tangentiale Strömungsgeschwindigkeit in der Vordrallkammer an der radia-
len Position der Receiverbohrungen
G-Ref und G-r1>r2 in Abb. 5.15 mit den gemessenen Geschwindigkeiten verglichen. Abb. 5.15
stellt die Beobachtungen von Abschnitt 3.2.3.1 dar, nach denen das gemessene Geschwindig-
keitsverhältnis vϕ 2/c1 unabhängig vom DruckverhältnisΠ etwa linear mit dem reziprokenWert
von K1 steigt. Diese Tendenz ist durch die CFD-Berechnungen wiedergegeben, mit dem Unter-
schied, dass eine Abhängigkeit vom Druckverhältnis für Konfiguration G-Ref bemerkbar ist.
Die Streuung der Messdaten von 6% für Konfiguration G-Ref und von etwa 4% für Konfigura-
tion G-r1>r2 ist von der gleichen Größenordung wie der in Abschnitt 4.9 erwähnte Messfehler
von 5%. Trotz dieser Messunsicherheit zeigt Abb. 5.15, dass die CFD-Berechnungen in Konfi-
guration G-Ref den gemessenen mittleren Drall an der radialen Position der Receiverbohrungen
um 5% bis 11% überschätzen. Bei der Konfiguration G-r1>r2 mit radial versetzten Vordralldü-
sen steigt aber der Unterschied zu denMessdaten auf zirka 15% (vgl. auch Abschnitt 6.2.3.3 und
6.2.4). Die Aussage der Überschätzung muss mit Hilfe von anderen Messmethoden überprüft
werden. Dies kann zunächst mit der Analyse des Druckrückgewinns erfolgen.
5.3.4 Druckrückgewinn
Basierend auf Messungen der in der Vordrallkammer statischen Drücke sollen ergänzende Hin-
weise über die Genauigkeit der eingesetzten CFD-Verfahren gewonnen werden. Die dafür ver-
wendeten Druckmessstellen wurden für die analysierten Konfigurationen in Abb. 5.16 schema-
tisch dargestellt, während weitere Details der Messstellen in Abschnitt 4.5.1 bereits eingeführt
wurden. Die radialen und tangentialen Positionen der Messstelle wurden gewählt, um den Rück-
gewinn des statischen Drucks messen zu können, der sich bei der radialen Position der Receiver-
bohrungen durch die Entspannung der Kühlluftstrahlen aus den Düsen ergibt. Abb. 5.16 stellt
die vorhergesagten statischen Drücke im Vergleich zu den Messdaten dar.
Der höchste Druckrückgewinn wird in der Nähe der Vordralldüse von Konfiguration G-Ref be-
obachtet. Dabei überschätzen die numerischen Berechnungen den Druckrückgewinn um etwa
60%. Dies lässt zunächst vermuten, dass die Totaldruckverluste in der Vordrallkammer G-Ref
von den CFD-Modellen unterschätzt werden. Des weiteren sind aufgrund der versetzten radia-
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Abb. 5.16: Druckrückgewinn nach der Expansion der Strömung in Umfangsrichtung zwischen
zwei Düsen
len Position der Messstellen relativ zu den Düsen die gemessenen und die berechneten Rück-
gewinne in den restlichen Konfigurationen kleiner. Wie in Konfiguration G-Ref ist der berech-
nete statische Druck in Konfiguration G-hmin mit der engsten Vordrallkammer höher (um etwa
30%) als der gemessene Wert. Die gegenüber den Messdaten niedrigen berechneten Drücke in
den letzten Konfigurationen scheinen in einer ersten Näherung den bei Konfiguration G-Ref und
G-hmin gewonnenen Ergebnissen zu widersprechen. Mit Hilfe folgender Überlegungen können
aber die niedriger vorhergesagten Druckdifferenzen p2i−p1 als ein zusätzliches Anzeichen der
Überschätzung des Vordralls vϕ 2 innerhalb der Rotor-Stator Kavität durch die CFD-Modelle
interpretiert werden (vgl. Abschnitt 5.3.3).







Nach einer Integration der Gl. (5.5) (mit ρ =konstant und vϕ =konstant) kann angenommen
werden, dass der radiale Druckgradient p2i−p1 in der Vordrallkammer näherungsweise vom
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Radius r2i und vom zu c1 proportionalen Vordrall vϕ 2 wie folgt abhängt:
2
∣∣∣∣p2i−p1ρ1c21
∣∣∣∣≈ 2b2 ∣∣∣∣ln r2ir1
∣∣∣∣ mit b= vϕ 2c1 (5.6)
Gl. (5.6) zeigt, dass die dimensionslosen Druckdifferenzen 2 |p2i−p1|/(ρ1c21) mit einer stei-
genden dimensionslosen tangentialer Strömungsgeschwindigkeit vϕ 2/c1 steigt. Deshalb kann
die Tatsache, dass die berechneten Druckdifferenzen |p2i−p1| in Konfigurationen G-r1>r2 (mit
r2i/r1 =0,917) und G-smax (mit r2i/r1 =0,947) höher als die entsprechenden gemessenen Druck-
differenzen (vgl. Abb. 5.16(c) und 5.16(b)) sind, als ein zusätzlicher Hinweis der höheren be-
rechneten tangentialen Geschwindigkeiten in der Vordrallkammer interpretiert werden.
5.3.5 Totaltemperaturänderungen
Die korrekte Berechnung der Kühllufttemperaturen stellt eine der größten Herausforderungen
für numerische Verfahren dar. Darum erfolgt die Analyse der Temperaturen erst nach der Aus-
wertung des Durchflusses, der tangentialen Geschwindigkeiten und der Druckverteilung. Zum
Verständnis der berechneten Kühllufttemperatur Ttrel 3 innerhalb der Receiverbohrungen sollen
aber zuerst die Totaltemperaturen in der Vordrallkammer geprüft werden. Die Kenntnis der be-
rechneten und gemessenen Totaltemperaturen in der Vordrallkammer ist für diese Arbeit nötig,
da eine Variation von 2 K in der Vordrallkammer bereits 15% der erwarteten mittleren Tempe-
raturdifferenz Ttrel 3−Tt 0 entspricht. Aus dem Vergleich mit den Messdaten werden weiterhin
Rückschlüsse über die Gültigkeit der Annahme von adiabaten Wänden bei den experimentellen
Untersuchungen gezogen.
Die Totaltemperatursonden T21, T22 und T23 (vgl. Abschnitt 4.5.3.4) ermöglichen es, eine ra-
diale Verteilung der Kühllufttemperatur in der Vordrallkammer bei einem axialen Abstand von
z= s/2 und einer Winkelposition von ϕ =0,83·360/NV = 13o gegenüber dem Düsenaustritt
(vgl. Abb. 4.5) zu messen. Abb. 5.17 stellt den Vergleich der Messergebnisse mit den nume-
rischen Berechnungen für zwei Konfigurationen dar. Obwohl die Winkelpositionen der Son-
de T91, T71 und T72 (vgl. Abschnitt 4.5.3.5) unterschiedlich sind, wurden in Abb. 5.17 die
Messwerte dieser Sonde auch eingetragen, um auf die thermischen Bedingungen am Rand der
Vordrallkammer hinzuweisen. Da die Sonde T91 im Laufe der Untersuchungen in Konfigura-
tion G-r1>r2 defekt war, wurden in Abb. 5.17(b) die Messwerte der Sonde T92 eingetragen,
welche sich weiter axial versetzt von der rotierenden Fläche der Vordrallkammer befand (siehe
Abb. 4.8).
Zunächst wird die Totaltemperatur bei der radialen Position der Receiverbohrungen analysiert,
da sie entscheidend für die Temperatur Ttrel 3 innerhalb der Bohrungen ist. Dabei zeigt Abb. 5.17,
dass für (r− r2)/d1 ≈±1 die gemessenen und berechneten Totaltemperaturen des Vordralls bis
zu zirka ±2 K von der Referenztemperatur Tt 0 stromauf der Düsen abweichen können. Mit
einer erwarteten Messgenauigkeit von zirka ±1 K bleibt es schwierig, Einflüsse des Rotors
auf das Temperaturfeld von möglichen Temperaturmessfehlern eindeutig zu trennen. Trotzdem
kann folgendes angemerkt werden. Bei der radialen Position des Bohrungseintritts wurden die
größten Abweichungen der numerischen Ergebnisse für Konfiguration G-Ref mit der höchsten
5.3 Überprüfung der numerischen Ansätze mit experimentellen Vergleichsdaten 93



























Re =1,3 106 Mess.




Re =1,3 106 CFD-SST































Re =1,4 106 Mess.
Re =2,8 106 Mess.
Eintritt
ϕ




Abb. 5.17: Totaltemperaturen in der Vordrallkavität
Umfangs-Reynolds-Zahl Reϕ =2,6 106 und den größten Druckverhältnissen (Π≥1,4) erreicht.
Insbesondere können in diesen Fällen die Berechungen die Totaltemperatur in der Vordrallkam-
mer bis um 2,5 K unterschätzen. In Konfiguration G-r1>r2 stimmen dagegen die berechneten
Temperaturen mit den Messwerten besser als 1 K überein.
Zum einen können diese Diskrepanzen auf den Vorhersagen abweichender Mischungsverhält-
nisse der kalten Kühlluft aus den Düsen mit in der Vordrallkammer rezirkulierender wärme-
rer Luft zurückgeführt werden (siehe Abb. 5.4). Im Gegensatz zu Konfiguration G-r1>r2, in
der die Vordrallkammer aufgrund der radial versetzten Anordnung der Düsen gegenüber den
Receiverbohrungen besser durchströmt ist, besteht oberhalb der Düsen von Konfiguration G-
Ref eine größere Zone mit rezirkulierender Luft. Innerhalb und an der Grenze dieser Zone
((r− r2)/d1 ≈ 0,5) können stärkere Temperaturgradienten auftreten, die schwierig genau zu
berechnen sind. Umgekehrt kann auch angenommen werden, dass die Diskrepanzen mit den
Messdaten hauptsächlich durch nicht perfekte adiabate Wände der Vordrallkammer verursacht
werden. Mit der zusätzlichen Annahme, dass die CFD-Berechungen die Totaltemperatur in per-
fekt adiabaten Vordrallkammern innerhalb 1 K richtig vorhersagen, kann vorausgesetzt werden,
dass Wärmekonvektion für die in Abb. 5.17 illustrierten Fällen einen Effekt auf die Temperatur
am Eintritt der Receiverbohrungen bis auf maximal 2,5 K hat, falls der Versuchträger nicht per-
fekt adiabat wäre. Dieser potenzielle Störeffekt muss somit bei der Analyse der Messdaten in
Kapitel 6 eventuell korrigiert werden.
Bei (r− r2)/d1 = 3,4 werden in Konfiguration G-Ref aus den vermuteten gleichen Gründen
noch höhere Abweichungen (bis zu 4 K) mit den Messdaten beobachtet. Diese Abweichungen
werden aber als lokale Effekte mit weniger Wirkung auf Ttrel 3 betrachtet werden, da die Diskre-
panzen mit den Messungen im Bereich der Receiverbohrungen deutlich kleiner als 4 K blieben,
wie zuvor diskutiert.
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5.3.6 Temperaturabsenkung am Eintritt der Receiverbohrungen
Die Vergleiche der CFD-Ergebnisse mit den Messdaten enden mit der Analyse der Temperatur-
absenkung Ttrel 3−Tt 0, die meistens als Messgröße für die Kühleffektivität von Vordralldüsen-
systemen verwendet wird. Hierzu wurden die berechneten und gemessenen Temperaturabsen-
kungen Ttrel 3−Tt 0 am Eintritt der Receiverbohrungen mit Hilfe der Umfangsgeschwindigkeit
u2 dimensionslos gemacht und durch das Geschwindigkeitsverhältnis c1/u2 in Abb. 5.18 dar-
gestellt. Die Vorteile dieser Darstellung wurden bereit in Abschnitt 3.2.4.2 erwähnt. Dabei soll
angemerkt werden, dass die mit den CFD Modellen berechneten Temperaturen Ttrel 3 aus der
über die Fläche Azd=3,9Bo1 (vgl. Abschnitt 6.1.2) zeitlich und über den Massenstrom gemittelten
Totaltemperatur innerhalb der Receiverbohrung Bo1 von Abb. 5.9 hergeleitet wurden. Um die
Größenordnung der Unterschiede zwischen den numerischen und experimentellen Ergebnis-
sen besser darzustellen, wurde für die Druckverhältnisse Π=1,2 und Π=1,4 eine konstante
Abweichung von ±2 K gegenüber den Messdaten anhand gestrichelter Linien in Abb. 5.18
gekennzeichnet.
Nach Abb. 5.18 sagen generell die adiabaten CFD-Berechnungen kältere Werte für Ttrel 3 als
die gemessenen Temperaturen voraus. Die Abweichungen von den Messdaten sind aber von
den untersuchten Konfigurationen abhängig. Beim Beschränken der Analyse auf den Betrieb-
spunkt c1/u2 ≈1, für den die meisten Vordralldüsensystemen ausgelegt sind, können folgende
Ergebnisse zunächst beobachtet werden: Die vorhergesagte dimensionslose Temperaturabsen-
kung in Konfiguration G-ref ist nach Abb. 5.18(a) etwa 35% kleiner als der gemessene Wert
bei c1/u2 ≈1. Unter den Versuchsbedingungen bei c1/u2 ≈1 und Π=1,4 entspricht eine Über-
schätzung der Temperaturabsenkung von 35% etwa drei bis vier Kelvin. Die Überschätzung
ist unter Gasturbinenbedingungen entsprechend höher. Allein durch die Überschätzung von zir-
ka 10% der tangentialen Geschwindigkeit, die in Abschnitt 5.3.3 gemessen wurde, ist minde-
stens eine 20% Überschätzung der berechneten Temperaturabsenkung in Konfiguration G-ref
bei c1/u2 ≈1 nach Gl. (3.65) zu erwarten. Die restliche Abweichung von 15% (etwa 1 bis 2 Kel-
vin bei c1/u2 ≈1) zwischen den Vorhersagen und Messungen wird auf die Diskrepanz der Tem-
peraturänderung ∆Tt 2 = Tt 2−Tt 0 in der Vordrallkammer zurückgeführt, welche in Abschnitt
5.3.5 behandelt wurde.
In Konfiguration G-r1>r2 und G-smax wurden bei c1/u2 ≈1 gegenüber den Messdaten um 40%
geringere dimensionslose Temperaturabsenkungen durch die CFD-Modelle berechnet. Dabei
kann für Konfiguration G-r1>r2 zum Grossteil (zirka Dreiviertel) die Abweichung der vorher-
gesagten Temperatur Ttrel 3 durch die in Abschnitt 5.3.3 beobachtete Überschätzung von etwa
15% des Vordralls erklärt werden. Im Gegensatz zu anderen Konfigurationen beträgt die Ab-
weichung der CFD-Berechungen nur 16% für die letzte Konfiguration G-hmin, deren Vordrall-
kammer deutlich weniger Wandfläche besitzt. Letztes Ergebnis soll insbesondere in Erinnerung
behalten werden, da es für die Auswertung der Messdaten in Kapitel 6 weiter verwendet wird.
5.4 Grenzen der gewählten numerischen Verfahren 95






















































































































































Abb. 5.18: Gemessene und berechnete dimensionslose Temperaturabsenkung am Eintritt der
Receiverbohrungen
5.4 Grenzen der gewählten numerischen Verfahren
Als Vorbereitung für die Auswertung derMessdaten beschreibt dieses Kapitel erwartete Hauptei-
genschaften der Vordrallströmung mit Hilfe von numerischen Strömungsberechnungen. Um ein
besseres Verständnis der experimentellen Daten anhand der CFD-Vorhersagen zu erzielen, wur-
de zusätzlich angestrebt, die Genauigkeit der CFD-Ergebnisse bereits auszuwerten. Die vorhe-
rigen Abschnitte zeigen hierzu ermittelte Abweichungen der Berechungen gegenüber Messda-
ten dieser Arbeit. Diese Abweichungen stellen Grenzen der gewählten Strömungsberechnungs-
methode dar und weisen darauf hin, dass bei der Auslegung von Vordralldüsensystemen mit
CFD-Verfahren eventuelle Korrekturen nötig sind. Erfolge und Grenzen der durchgeführten
Strömungsberechnungen können schließlich wie folgt zusammengefasst werden.
Zunächst wurde eine gute Übereinstimmung zwischen berechneten und gemessenen Durch-
flussbeiwerten der Vordralldüsen festgestellt. Dies ist auf die Tatsache zurückzuführen, dass der
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Durchflussbeiwert in den untersuchten Konfigurationen hauptsächlich durch die vena contracta
am Düseneintritt bestimmt wird. Dadurch sind die berechneten Durchflussbeiwerte vermutlich
wenig abhängig von der Turbulenzmodellierung. Im Gegensatz dazu zeigen die SST-Modelle
eindeutig ihre Grenzen in der Vordrallkammer, wo die Modellierung der Turbulenz entschei-
dend für eine korrekte Vorhersage von mittleren Strömungsgrößen ist. Mit einer Überschätzung
von etwa 10% bis 15% des Vordralls in der Kammer wird die Temperaturabsenkung am Eintritt
der Receiverbohrungen konsequenterweise auch überschätzt. Bei der Umrechnung der Tempera-
turabweichung für u2 = 315 ms−1 würde sich ein Fehler der CFD-Berechungen von etwa 15 K
für die Kühllufttemperatur in den Receiverbohrungen ergeben.
Der Einsatz des SAS Modells, welches etwa die 20 fache Rechenzeit erforderte, führte im Ver-
gleich zu dem SST Modell zu qualitativ realitätsnahen Geschwindigkeitsverteilungen in der
Vordrallkammer. Gleichzeitig ermöglichte das SAS-Turbulenzmodell eine höhere zeitlich Auf-
lösung der turbulenten Strömung. Die in der Studie analysierten globalen Strömungsgrößen
unterschieden sich schließlich aber nur wenig von den Berechnungen mit dem konventionellen
SST Modell. Dies lässt vermuten, dass beide Turbulenzmodelle die gleichen Strömungseffekte
nicht korrekt simulieren. Darauf wird bei der Analyse der gesamten Messdaten in Kapitel 6
genauer eingegangen werden (siehe insbesondere Abschnitt 6.2.4).
6 Messergebnisse und Berechnungsansätze
Aufbauend auf der Analyse der Verlustquellen soll nunmehr untersucht werden, wie effizient
das Vordralldüsensystem in seiner Gesamtheit ist. Gestützt auf den in dieser Arbeit gewonnenen
umfassenden Datensatz, der nicht nur Massenstrom-, Druck- und Temperatur-, sondern auch
Strömungsgeschwindigkeits- undWärmeübergangsmessungen sowie numerische Strömungsbe-
rechnungen in mehreren geometrischen Konfigurationen einschließt, soll auf die Fragestellung
der Effizienz, die in Kapitel 3 aus bisher publizierten Ergebnissen nicht beantwortet werden
konnte, erneut eingegangen werden.
Wie bereits diskutiert ist für die Ermittlung der Gesamteffizienz die Kenntnis der Durchfluss-
Charakteristiken sowie des Totaldrucks und der Totaltemperatur der Kühlluft in den Receiver-
bohrungen nötig. Die Analyse dieser Strömungsgrößen wird deshalb zuerst durchgeführt (vgl.
Abschnitten 6.1 und 6.2). Dabei müssen aus der Auswertung der Messdaten die geometri-
schen und strömungsseitigen Parameter identifiziert werden, die die Durchflusskoeffizienten
CdV (bzw. ηV) und CdR (bzw. ηR) sowie die Kühllufttemperatursenkung Ttrel 3−Tt 0 und den
Vordrall ct 2 beeinflussen. Als Einflussgrößen werden basierend auf der Analyse von Kapitel 3
das Druckverhältnis Π, die Rotordrehzahl n (bzw. der Anströmwinkel β ) und die Konstrukti-
onsparameter von Abb. 4.1 untersucht. Um den Gültigkeitsbereich der Ergebnisse zu erweitern,
werden sie zusammen mit früher publizierten Daten diskutiert.
Im Hinblick auf eine Übertragung der gewonnenenMessdaten auf Gasturbinenbedingungen und
auf leicht unterschiedliche Geometrien werden die Messergebnisse danach mit den relevanten
Konstruktions- und Strömungsparameter korreliert (vgl. Abschnitt 6.1 und 6.2). Dafür müssen
die vorhergehenden numerischen Untersuchungen (siehe Kapitel 5) wieder herangezogen wer-
den, da sie die Einführung von neuen Verlustskoeffizienten für die Beschreibung der experimen-
tell untersuchten komplexen dreidimensionalen Strömung erleichtern. Die aus den Messdaten
hergeleiteten Korrelationen ergänzen damit die in Abschnitt 3.2 aus der Literatur aufgelisteten
Berechnungsansätze, die bei der Auslegung von Vordrall-Kühlluftsystemen verwendet werden
können. Die Korrelationen dieser Arbeit ermöglichen eine Unterteilung der Strömungsverluste
in 3 Kategorien: den Totaldruckverlust in den Vordralldüsen, den Totaldruckverlust am Düsen-
austritt bis in die Receiverbohrungen und die damit verbundenen Drehimpulsverluste in der
Vordrallkammer. Wie in Kapitel 3 bereits erläutert, gibt es nur wenige Veröffentlichungen über
die Entstehung des Vordralls. Deshalb werden insbesondere die Drehimpulsverluste für unter-
schiedliche Vordrallkammern ausgewertet und in vier Kategorien klassifiziert (siehe Abschnitt
6.2.4).
Nach der Analyse der Kernströmung in der Vordrallkammer mit Hilfe der Darstellung der neu-
en Messdaten können die Ergebnisse der Wärmeübergangsmessungen entlang des Rotors analy-
siert werden (vgl. Abschnitt 6.3). Ebenso wie für die anderen Messgrößen werden die gemesse-
nen Wärmeübergangszahlen mit veröffentlichten Ergebnissen verglichen. Aus den Messdaten
werden ferner Korrelationen zwischen den ermittelten Wärmeübergangszahlen und den relevan-
ten Strömungsparametern abgeleitet.
Anhand der in dieser Arbeit hergeleiteten Berechnungsansätze für das Durchflussverhalten, die
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Druck- und Temperaturänderungen sowie die Wärmeübergangszahlen können schließlich Kenn-
linien des Kühlluftdruckes, der Kühllufttemperatur und des in Abschnitt 3.1.2 eingeführten po-
lytropen Wirkungsgrades von typischen Vordralldüsensystemen berechnet werden (vgl. Kapitel
7). Die Korrelationen ermöglichen es auch, Effekte unterschiedlicher geometrischer Parameter
auf die Kühlleistung aufzuzeigen und Rückschlüsse über die Gesamteffizienz der untersuchten
Vordralldüsensysteme zu ziehen. Die damit gewonnenen Ergebnisse können als Basis dienen,
um konstruktive Änderungen in Vordrall-Kühlluftsystemen zur Erhöhung der Effizienz abzulei-
ten.
6.1 Durchfluss-Charakteristiken der Vordrall-Kühlluftsysteme
Die Analyse der Messdaten bezieht sich zunächst auf die gemessenen Verlustkoeffizienten ηV
und ηR, anhand derer die Durchfluss-Charakteristiken der Vordralldüsen und der Receiverboh-
rungen bestimmt werden können. Nach der Darstellung beider Verlustkoeffizienten wird am En-
de von Abschnitt 6.1 gezeigt, wie der Kühlluftmassenstrom und der Totaldruck in den Receiver-
bohrungen aus ηV und ηR ermittelt werden können.
6.1.1 Verlustkoeffizient ηV der Vordralldüsen
6.1.1.1 Definitionen
Die in Abschnitt 3.2.2 durchgeführte Literaturanalyse ließ folgende Fragen offen: Was sind
die Haupteinflussparameter des Durchflussbeiwerts CdV der Vordralldüsen und unter welchen
Bedingungen kann die Rotorauslegung CdV beeinflussen? Zur Beantwortung dieser Fragen soll
der in Gl. (5.2) definierte Verlustkoeffizient ηV genutzt werden. Der Zusammenhang zwischen
ηV und CdV wurde bereits in Abschnitt 5.3.1 erläutert (siehe Gl. (5.3)).
Für die Analyse von ηV wird zuvor das Geschwindigkeitsverhältnis wt 2/wz2, welches in Ab-
schnitt 3.2.2.1 als potenzieller Einflussparameter identifiziert wurde, durch einen einfachen ex-






















A =N d /4 : Austrittfläche der Düsen








Abb. 6.1: Anströmwinkel β der Receiverkanälen (NV, NR, d1 und d3 nach Abb. 4.1)
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Aufgrund der nahezu konstanten Dichte in der Vordrallkammer kann A1c1/A3 nach der Konti-
nuitätsgleichung als Abschätzung der axialen Strömungsgeschwindigkeit am Eintritt der
Receiverkanäle betrachtet werden. Dabei soll daran erinnert werden, dass A1/A3 das Verhältnis
zwischen der Austrittfläche der Vordralldüsen und der Austrittfläche der Receiverbohrungen ist,
wie in Abb. 6.1 gezeigt. Des weiteren stellt die Geschwindigkeit c1 in Abb. 6.1 eine grobe Annä-
herung der tangentialen Geschwindigkeitskomponente am Bohrungseintritt dar (vgl. Abschnitt
3.2.3.1 und Abb. 5.13). Letztere Annäherung hat den Vorteil, die Berechnung von β zu verein-
fachen (siehe Gl. (6.1)). Wie die Drallzahl K1 ermöglicht β es, ein Geschwindigkeitsdreieck zu
konstruieren, welches die Anströmbedingung der Receiverbohrung vereinfacht beschreibt. Da
K1 und β sich gegenseitig und aus den geometrischen Parametern α, A3/A1 und r1/r2 (vgl.
Abb. 4.1) mathematisch ableiten lassen, kann β auch als ein Ersatzparameter für K1 betrachtet
werden.
6.1.1.2 Einflussparameter
Vor den Effekten der geometrischen Parameter sollen die Einflüsse der Strömungsparameter
diskutiert werden. Nach Abschnitt 3.2.2 und Gl. (5.3) sind neben dem Isentropenexponent κ
der Anströmwinkel β und das Druckverhältnis Π über den Vordralldüsen die erwarteten Ein-
flussgrößen von ηV. In dieser Arbeit werden die Einflüsse der radialen Massenströme m˙7/m˙1
und m˙8/m˙1 ausgechlossen. Gemäß Abschnitt 3.2.2 können ohnehin ihre Effekte auf ηV für
m˙7/m˙1 <<30% und m˙8/m˙1 <<30% vernachlässigt werden.
Um den Einfluss des Druckverhältnisses Π und des Anströmwinkels β zu quantifizieren, wurde
der gemessene Verlustkoeffizient ηV der Konfiguration G-A3/A1=4,4 über Π und β in Abb. 6.2
getrennt dargestellt. Messdaten von Geis et al. (2000), die mit der gleichen Vordrallplatte wie
in Konfiguration G-A3/A1=4,4 aber mit einem kleineren Bohrungsdurchmesser d3 gewonnen
wurden, wurden in Abb. 6.2 ebenso aufgetragen. Damit können die Ergebnisse dieser Arbeit mit
einem Fall verglichen werden, bei dem die Abhängigkeit von CdV mit β (bzw. mit wt 2/wz2)
bereits nachgewiesen wurde. Die geometrischen Eigenschaften der hier betrachteten Konfigura-
tionen sind in Tab. 4.2 bzw. Tab. A.1 zu finden.
Zum einen zeigt Abb. 6.2(a), dass der gemessene Verlustkoeffizient ηV in beiden Konfiguratio-
nen für ein Druckverhältnis Π größer als 1,15, nur von Π abhängt. Dennoch lässt die Daten-
streuung bei Konfiguration G-A3/A1=1,6-15% für Π unterhalb 1,15 eine Abhängigkeit von ηV
mit dem Anströmwinkel β vermuten. Dies bestätigt Abb. 6.2(b), in der der Verlustkoeffizient
ηV von Konfiguration G-A3/A1=1,6-15% bei niedrigen Druckverhältnissen Π mit β steigt. In
der Konfiguration G-A3/A1=4,4 mit dem höheren Flächenverhältnis A3/A1 bleibt aber ηV un-
abhängig von β und von der Umfangsgeschwindigkeit u2 auch bei kleinen Druckverhältnissen
Π. Da in Konfiguration G-A3/A1=4,4 keine Messungen mit Π unterhalb 1,1 durchgeführt wur-
den, kann nicht bestätigt werden, ob hier die Unabhängigkeit von ηV gegenüber β auf einem
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(a) Einfluss des Druckverhältnisses Π




















(b) Einfluss des Anströmwinkels β für Π<1,15
Abb. 6.2: Einfluss von Π und β auf den Verlustkoeffizienten ηV der Vordralldüsen
Druckverhältnis höher als 1,1 oder einem höheren Flächenverhältnis A3/A1 beruht. Weil Π in
Vordralldüsensystemen üblicherweise größer als 1,1 ist, wird der Verlustkoeffizient ηV von nun
an nur als Funktion von Π wie in Abb. 6.4 und Abb. 6.5 dargestellt.
Dabei sollen Abb. 6.4 und Abb. 6.5 dazu dienen, die Einflüsse der in Abb. 6.3 gezeigten geo-
metrischen Parameter zu quantifizieren. Die Verlustkoeffizienten ηV wurden auch im Rahmen
dieser Studie ohne Rotor (A3/A1 → ∞) gemessen, um weitere Erkenntnisse über den Effekt
des Rotors auf ηV zu gewinnen. Ergebnisse von Geis et al. (2000) und Dittmann (2006) (vgl.
Abb. 6.5) werden mit in dieser Arbeit erhaltenen Messdaten (vgl. Abb. 6.4) verglichen, um eine
breitere Parametervariation abzudecken.
Zuerst bestätigen die niedrigen Datenstreuungen, die bei einem konstanten Druckverhältnis Π
für verschiedene Anströmwinkel β in Abb. 6.4 zu beobachten sind, dass die Änderungen von ηV
sehr gut mit Π allein korreliert werden können. Wie bereits in der Literatur für Vordralldüsen-
systeme bekannt (vgl. Kutz und Speer (1994), Dittmann et al. (2002a) und Chew et al. (2003))
steigen CdV bzw. ηV mit dem Druckverhältnis Π. Dieser Effekt kann auf die Kompressibilität
der Strömung zurückgeführt werden, welche für beliebige Blenden und Düsen insbesondere
von Bragg (1960) analytisch modelliert wurde.
Mit Ausnahme von Konfiguration G-hmin mit der engsten Vordrallkammer (vgl. Abb. 6.4(d))
kann der Verlustkoeffizient ηV der zylindrischen Düsen (des Typs A) mit einem Flächenverhält-
nis A3/A1 ≈ 3 direkt aus den Messergebnissen ohne Rotor hergeleitet werden (vgl. Abb. 6.4(a),
6.4(b), 6.4(c)). Der negative Effekt des Rotors auf ηV der Konfiguration G-hmin ist mit zirka
1,5% Reduzierung von ηV kaum größer als die Messgenauigkeit. Nach diesen Beobachtungen
ist somit verständlich, dass die Länge lR der Receiverbohrungen, die Breite der Vordrall-
kammer s sowie der radiale Abstand r2− r1 zwischen den Düsen und den Bohrungen eine
vernachlässigbare Wirkung auf ηV der Konfigurationen mit Düsen des Typs A haben.
Im Vergleich zu den Düsen des Typs A besitzen mit ηV >0,8 die Düsen des Typs B einen
höheren Durchflussbeiwert. Nach Abb. 6.4(e) sind außerdem die Verlustkoeffizienten ηV für
die Düsen des Typs B von der Rotorkonfiguration abhängig und können dadurch nicht aus den
Messdaten ohne Rotor direkt übertragen werden. Ähnliche Ergebnisse wurden bereits von Geis
et al. (2000) und Dittmann et al. (2002a) bei einem kleineren Flächenverhältnis A3/A1 ≈1,6
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beobachtet (siehe Abb. 6.5(a) bis 6.5(d)). Dabei können die Abweichungen von ηV mit und
ohne Rotor mehr als 5% erreichen. Nach einem Vergleich der konstruktiven Eigenschaften der
Konfigurationen von Abb. 6.4 kann der Umfangsanteil ε1 (vgl. Abb. 6.3) der Vordralldüsen
als der Hautparameter identifiziert werden, der die deutlichere Abhängigkeit der Düsen B mit
dem Rotor verursacht. Dabei wurden die Düsen des Typs B mit dem kleinsten Umfangsanteil
ε1 ≈18% untersucht, während Konfigurationen G-Ref, G-r1>r2, G-smax und G-hmin mit einer
zirka doppelten Anzahl von Düsen des Typs A einen Umfangsanteil ε1 von 30% haben.
Die Abhängigkeit vom Rotor zeichnet sich zuerst durch einen Verlustkoeffizienten ηV aus, der
mit sinkendem Flächenverhältnis A3/A1 abnimmt (vgl. Abb 6.4(e) bis 6.5(a)). Weitere Einflus-
sparameter des Rotors wurden bereits von Geis et al. (2000) und von Dittmann (2006) gemessen.
Ihre Ergebnisse gelten aber nur für ein niedrigeres Flächenverhältnis A3/A1 ≈1,6. Dabei erhöht
ein höherer Umfangsanteil ε3 der Receiverbohrungen (vgl. Abb. 6.3) den Verlustkoeffizienten
ηV leicht bis um zirka 2% (siehe Abb. 6.5(b) bis 6.5(d)). Der positive Effekt des Eintrittsradi-
us rR oder der Fasenlänge cR der Receiverbohrungen ist nach Abb. 6.5(a), 6.5(c) und 6.5(d) für
A3/A1 ≈1,6 von der gleichen Größenordnung.
Wie für die Konfigurationen mit den Düsen des Typs A ist kein Einfluss der Länge lR der
Receiverbohrungen für A3/A1 ≥4,4 zu bemerken (vgl. Abb. 6.4(e) und 6.4(f)). Unterschied-
liche Breiten s der Vordrallkammer für die Vordralldüsen des Typs B wurden in dieser Arbeit
nicht untersucht. Deshalb kann hier an bekannte Ergebnisse aus der Literatur erinnert werden.
Wie für die Düsen A hat die Änderung der Spaltbreite s/d1 von 1,08 bis 2,75 in der Konfi-
guration von Chew et al. (2003) keine messbare Wirkung auf CdV, was bei einem niedrigen
Flächenverhältnis A3/A1 ≈1,6 von Dittmann (2006) für s/d1 zwischen 1,25 und 3 ebenfalls
beobachtet wurde. Um falsche Interpretationen von Abb. 6.5(c) und 6.5(d) zu vermeiden, muss
noch hinzugefügt werden, dass die unterschiedlich breiten Vordrallkammern nicht die Haupt-
ursache für die in Konfiguration G-A3/A1=1,6-smin und G-A3/A1=1,6-smax unterschiedlich
hoch gemessenen Verlustkoeffizienten ηV sind. Dittmann (2006) führt diese Diskrepanz auf das
unterschiedlich große Volumen des Plenums stromaufwärts der Vordralldüsen in den beiden
Konfigurationen zurück. Im Plenum 0 (vgl. Abb. 4.2) von Konfiguration G-A3/A1=1,6-smax
treten insbesondere hohe Strömungsgeschwindigkeiten auf, die ηV leicht reduzieren. Dieser Ef-
fekt wird durch die Messdaten ohne Rotor in Abb. 6.5(c) und 6.5(d) ersichtlich.
Aus der Literatur und den neuen Messdaten dieser Arbeit werden folgende Schlüsse gezogen:
• Für m˙7/m˙1 <<30%, m˙8/m˙1 <<30% und Π>1,1 ist das Druckverhältnis Π der Hauptein-
flussparameter der Strömung für den Verlustkoeffizienten ηV.
• Nach der geometrischen Gestaltung der Düsen ist für s/d1 >1 das Flächenverhältnis A3/A1
eine der bedeutendsten geometrischen Einflussgröße für ηV.
• Für kleine Flächenverhältnisse A3/A1 ≤1,6 und kleine Umfangsanteile ε1 ≤18% nimmt der
Einfluss der Rotorkonfiguration wie des Umfangsanteils ε3, des Eintrittsradius rR und der Fa-
senlänge cR der Receiverbohrungen zu.
• Im Rahmen der diskutierten Parametervariation haben der radiale Abstand r1− r2 zwischen
den Bohrungen und den Düsen sowie die Höhe h und Breite s der Vordrallkammer kaum Ein-
fluss auf ηV.
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Abb. 6.3: Schematische Darstellung der untersuchten geometrischen Parameter

















(a) Konfiguration G-Ref - Düse A

















(b) Konfiguration G-r1>r2 - Düse A

















(c) Konfiguration G-smax - Düse A

















(d) Konfiguration G-hmin - Düse A

















(e) Konfiguration G-A3/A1=4,4 - Düse B
















(f) Konfiguration G-A3/A1=4,8 - Düse B
Abb. 6.4: Verlustkoeffizient ηV der in dieser Arbeit untersuchten Vordralldüsen
6.1 Durchfluss-Charakteristiken der Vordrall-Kühlluftsysteme 103

















Geis et al. (2000)
Gl. (6.3)
(a) Konfiguration G-A3/A1=1,6 - Düse B






















(b) Konfiguration G-A3/A1=1,6 - Düse B






















Geis et al. (2000)
(c) Konfiguration G-A3/A1=1,6-smin - Düse B


























(d) Konfiguration G-A3/A1=1,6-smax - Düse B
Abb. 6.5: Vergleich der Verlustkoeffizienten ηV der von Geis et al. (2000) untersuchten Vor-
dralldüsen mit den entsprechenden Konfigurationen ohne Rotor (aus Daten dieser
Arbeit und von Dittmann (2006))
6.1.1.3 Korrelationen für ηV
Aus den Ergebnissen des letzten Abschnitts können zwei Korrelationen für den Verlustkoef-
fizienten ηV der Düsen abgeleitet werden. Für die Vordralldüsen des Typs A mit A3/A1 ≥3,
ε1 ≈30% und 1,1≤Π≤ 1,8 gilt:
ηV = ηV0−∆ηV mit ηV0 = 0,256ln(Π)+0,635 und ∆ηV = 0 (6.2)
Für die Vordralldüsen des Typs B konnte dank der Messdaten von Abb. 6.4 die Korrelation für
einen breiteren Bereich des Flächenverhältnisses A3/A1 definiert werden. Somit wird für die
Düsen B mit ε1 ≈18%, A3/A1 ≥ 1,5, ε3 ≥15% und 1,1≤Π≤ 1,8 folgende Beziehung vorge-
schlagen:
ηV = ηV0−∆ηV mit ηV0 = 0,101ln(Π)+0,884 (6.3)






+0,048 für A1/A3 ≤ 0,209+ e−11,7
und ∆ηV = 0 für A1/A3 > 0,209+ e−11,7
In Gl. (6.2) und (6.3) ist ηV0 der Verlustkoeffizient der Vordralldüsen ohne Rotor, während ∆ηV
den negativen Einfluss des Rotors auf ηV quantifiziert. Es soll auch daran erinnert werden, dass
die hier vorgestellten Korrelationen nur für die Definition von p1 gültig sind, die in Gl. (4.1)
gegeben ist. Die Gültigkeit der aus den Messergebnissen gewonnenen Korrelationen Gl. (6.2)
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und (6.3) kann in Abb. 6.4 überprüft werden. In Abb. 6.5 können geringfügige größere Abwei-
chungen zwischen den Korrelationen dieser Arbeit und den Messdaten von Geis et al. (2000)
und Dittmann (2006) beobachtet werden. Dies kann auf den Einfluss der Gestaltung des Plen-
ums (Position 0 in Abb. 4.2) zurückgeführt werden, wie bereits von Dittmann (2006) bemerkt
wurde. Wichtig ist hier festzustellen, dass diese Korrelationen späterhin für die Ermittlung der
Gesamteffizienz benötigt werden (siehe Kapitel 7).
6.1.2 Verlustkoeffizient ηR der Receiverbohrungen
Um das Durchflussverhalten eines Vordralldüsensystems und den Kühlluftdruck in den Receiver-
bohrungen zu bestimmen, ist neben der Kenntnis des Verlustkoeffizienten ηV die Ermittlung des
Durchflussbeiwerts der Receiverbohrungen nötig. Wie für die Vordralldüsen wird hier zur Aus-
wertung der Durchfluss-Charakteristik der Receiverbohrungen ein Geschwindigkeitsverhältnis
ηR statt des Durchflussbeiwertes CdR bevorzugt. Nach der Definition von ηR werden mit Hil-
fe der Messdaten dieser Arbeit die strömungsseitigen und geometrischen Parameter vorgestellt,
die den Verlustkoeffizienten ηR der Receiverbohrungen beeinflussen können.
6.1.2.1 Definitionen
Unabhängig davon, ob die Druckverluste mit ηR, dem Durchflussbeiwert CdR oder einem an-
deren Druckverlustkoeffizienten ausgewertet werden, stellt sich die Frage der Bezugsgröße, die
eine Übertragung der Messdaten auf andere Strömungsbedingungen gewährleisten soll. In Ab-
schnitt 3.2.2.2 wurde insbesondere gezeigt, dass in der Literatur verschiedene Definitionen für
die Bezugsgröße m˙3 id des Durchflussbeiwertes CdR verwendet werden. Diese Tatsache kann
zum Großteil auf die unterschiedlichen Typen von Strömungsgrößen zurückgeführt werden, die
in jeweiligen Veröffentlichungen gemessen werden konnten. Im Gegensatz zu den in Abschnitt
3.2.2.2 erwähnten Studien wurde die Kühllufttemperatur Ttrel 3 in den rotierenden Receiverboh-
rungen dieser Untersuchung gemessen. Die Kenntnis der Kühllufttemperatur Ttrel 3 ermöglicht
damit eine neue Definition für CdR bzw. für ηR:
Zur Quantifizierung der Druckverluste, die vom Düsenaustritt (Position 1 in Abb. 4.2) bis zu






Dabei ist w3 die zur Fläche A3 senkrechte mittlere Strömungsgeschwindigkeit, die sich aus der





mit T3 = Ttrel 3−
w23
2cp
und A3 nach Abb. 6.3 (6.5)
In den experimentellen Untersuchungen wurde m˙3 dem gemessenen Massenstrom m˙1 gleich-
gesetzt, während p3 bzw. Ttrel 3 aus dem Messwert p31 (vgl. Abb. 4.5) bzw. T31 und T32 (vgl.
Abb. 4.8) bestimmt wurden.
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Um einen Durchflussbeiwert ηR größer als eins zu vermeiden (vgl. Abschnitt 3.2.2.2), wurde
die zur Fläche A3 senkrechte theoretisch höchste Strömungsgeschwindigkeit w3 is ausgewählt.
Hierzu wurde eine isentrope Zustandsänderung zwischen dem Austritt der Vordralldüsen und
den Receiverbohrungen betrachtet. Beim Anfangszustand besitzt die Strömung den statischen
Druck p1, die statische Temperatur T12 und die absolute Geschwindigkeit c1. Statt c1 is wird
hier c1 angenommen, damit der in der Vordralldüse entstandene Totaldruckverlust nicht noch
einmal durch die Verlustgröße ηR berücksichtigt wird. Der isentrope Endzustand ist durch den
statischen Druck p3, die totale relative Temperatur Ttrel 3 und die relative Strömungsgeschwin-
digkeit w3 is definiert. Da die isentrope Zustandsänderung per Definitionen ohne Wärmeaus-
tausch entlang des Weges bis zu den Receiverbohrungen erfolgt, hängen T12 und Ttrel 3 nach
Gl. (6.6) voneinander ab.
























2cp (Ttrel 3−T3 is) (6.8)
In den experimentellen Untersuchungen war aber der mittlere Vordrall ct 2 innerhalb der mei-
sten Vordrallkammern eine unbekannte Größe. Indem angenommen wurde, dass die Wände des
Versuchträgers nahezu adiabat sind, konnte T12 aus der gemessenen Temperatur Tt 0 anhand
Gl. (3.32) gewonnen werden. Dadurch wurde T12 durch die Größe T1 abgeschätzt. Dank dieser
Annäherung für T12 konnte dann die isentrope Geschwindigkeit w3 is mit Hilfe von Gl. (6.7)
und (6.8) bestimmt werden, um schließlich den Verlustkoeffizienten ηR zu ermitteln.
6.1.2.2 Einflussparameter
Die aus den Messungen resultierenden Verlustkoeffizienten ηR sind mit Messdaten von Geis
et al. (2000) und von Dittmann (2006) als Funktion des Anströmwinkels β (vgl. Gl. (6.1)) in
Abb. 6.6 und 6.7 abgebildet. Die geometrischen Eigenschaften der betrachteten Konfigurationen
sind in Tab. 4.2 und Tab. A.1 zu finden. Zuerst wird gezeigt, dass ηR für m˙7/m˙1 ≈m˙8/m˙1 ≈0
nicht nur vom Anströmwinkel β , wie häufig in der Literatur dargestellt, aber auch vom Druck-
verhältnis p1/p3 über die Receiverbohrungen abhängt.
Nach Abb. 6.6 erreicht ηR ein Maximum ηRmax bei einem positiven Anströmwinkel βmax. Bei
Unterdrall (β << 0) ist die Absenkung moderat, während für Überdrall (β >> 0) die Größe
ηR steiler absinkt. Das unsymmetrische Verhalten von ηR ist auf die gewählten Definitionen
für ηR und für β sowie auf die Besonderheiten der Strömungsmodi Überdrall und Unterdrall
(vgl. Abschnitt 5.2.2) zurückzuführen. Die Analyse desMaximums ηRmax unter Berücksichtung
der durchgeführten Parametervariation wird hier allerdings als von höherem Nutzen für die
Auslegung von Vordralldüsensystemen betrachtet.
Aus diesem Grund ist ηRmax über das Druckverhältnis p1/p3 für unterschiedliche Konfigura-
tionen dargestellt (vgl. Abb. 6.8). Für einen Anströmwinkel β = βmax ist die relative Geschwin-
digkeit am Eintritt der Receiverkanäle klein, so dass p1/p3 als eine gute Abschätzung des für
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(a) Konfiguration G-Ref - rR/d3=0,15
























(b) Konfiguration G-r1>r2 - rR/d3=0,15
























(c) Konfiguration G-smax - rR/d3=0,15
























(d) Konfiguration G-hmin - rR/d3=0,15


























(e) Konfiguration G-A3/A1=4,4 - rR/d3=0,15


























(f) Konfiguration G-A3/A1=4,8 - rR/d3=0,15
Abb. 6.6: Verlustkoeffizient ηR der untersuchten Konfigurationen von Receiverbohrungen und
Vordrallkammern
die Receiverkanäle relevanten Druckverhältnisses ptrel/p3 (vgl. Abschnitt 3.2.2.2) betrachtet
werden kann. Da die Steigerung von ηRmax mit dem Druckverhältnis p1/p3 für die Messda-
ten von Geis et al. (2000) und von Dittmann (2006) von der gleichen Größenordung wie die
Zunahme von ηV mit Π ist, kann mangels weiterer Hinweise diese Abhängigkeit auf dem Kom-
pressibilitätseffekt zurückgeführt werden, der bereits für die Vordralldüsen beobachtet wurde.
Weil das Druckverhältnis p1/p3 bei den Konfigurationen dieser Studie aufgrund des hohen Flä-
chenverhältnisses A3/A1 kaum variiert werden konnte, kann dieser Effekt bei den restlichen
Vordralldüsensystemen nicht ermittelt werden.
Mit Hilfe der Messdaten von Abb. 6.6 und der in der Literatur publizierten Ergebnisse (vgl.
Abb. 6.7) können die Einflüsse der geometrischen Parameter, die in Abb. 6.3 abgebildet sind,
nun diskutiert werden. Als Haupteinflussparameter für ηR zählt nach Abb. 6.6 und 6.7(a) das
Flächenverhältnis A3/A1. Der Vergleich von Konfiguration G-A3/A1=1,6 mit G-A3/A1=4.8
weist darauf hin, dass ηR von A3/A1=4.8 bis A3/A1=1.6 fast verdoppelt werden kann. Mit ei-
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(a) Konfiguration G-A3/A1=1,6 - lR/d3=4
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(b) Konfiguration G-A3/A1=1,6-smax - lR/d3=4
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Geis et al. (2000)
Dittmann (2006)
(c) Konfiguration G-A3/A1=1,6-smin - lR/d3=4
Abb. 6.7: Verlustkoeffizient ηR zusätzlicherer Konfigurationen - Experimentelle Daten von
Geis et al. (2000) und von Dittmann (2006)
ner niedrigeren Anzahl von Receiverbohrungen (NR=12 gegenüber NR=48 für G-A3/A1=4.8)
und scharfen Eintrittskanten in Konfiguration G-A3/A1=1,6 (rR/d3=0 gegenüber rR/d3=0,15
für G-A3/A1=4.8) ist sogar der Einfluss von A3/A1 bei dem Vergleich leicht reduziert (siehe
Ergebnisse von Dittmann (2006), die im folgenden erwähnt werden). Der Verlustkoeffizient
ηRmax der restlichen untersuchten Konfigurationen erreicht einen Zwischenwert von zirka 0,5.
Dies kann daher eher auf das Zwischen-Flächenverhältnis A3/A1=3 als auf die unterschiedli-
chen Vordralldüsen zurückgeführt werden. Die Messergebnisse bestätigen damit die Daten von
Popp et al. (1998) und von Yan et al. (2003). Mit Hilfe eines vereinfachen CFD Modells beob-
achten nämlich Popp et al., dass CdRmax von 0,84 über 0,79 bis auf 0,53 abnimmt, wenn A3/A1
von 1.1 über 2.1 bis auf 7 erhöht wird. Beim Schließen der Vordralldüsen von A3/A1 =5,8 bis
auf A3/A1 =2,9 messen später Yan et al. eine Steigerung von CdR von 0,28 auf 0,44 für einen
Vordrall vϕ 2/u2 =0,6.
Der Eintrittsradius rR und die Fase cR am Receivereintritt (siehe Abb. 6.3) müssen als weitere
bedeutende Einflussparameter erwähnt werden. Nach Ergebnissen von Dittmann (2006) steigt
CdRmax bis auf 18% für rR/d3 =0,3 im Vergleich zu Bohrungen mit scharfen Kanten. CdRmax
ist somit etwa 3% höher als für Bohrungen mit cR/d3 =0,3. Aufgrund der Bedeutung dieser
Parameter wurde der Verlustkoeffizient ηR aus den Messdaten von Geis et al. (2000) und von
Dittmann (2006) berechnet, um den positiven Effekt des Eintrittsradius auf ηR in Abb. 6.7 zu
zeigen.
Das um etwa 15% höhere Geschwindigkeitsverhältnis ηR in der Vordrallkavität G-hmin (vgl.
Abb. 6.6(d)) im Vergleich zur Referenzkonfiguration G-Ref (Abb. 6.6(a)) deutet auf den Vor-
teil einer kompakteren Vordrallkammer hin. Nach Abb. 6.6(b) verursacht der radiale Ab-














G-A3/A1=1,6-smax rR/d3=0,0 Geis et al. (2000)








Abb. 6.8: Vergleich des maximalen Durchflussbeiwertes ηRmax mit den Messdaten von Geis
et al. (2000) und von Dittmann (2006)
stand r1− r2 der Vordralldüsen von Bohrungen in Konfiguration G-r1>r2 eine Reduzierung
von ηRmax um etwa 4%. Im Vergleich führen die numerischen Untersuchungen von Lewis et al.
(2008) bei verschiedenen radialen Positionen der Vordralldüsen gegenüber den Receiverboh-
rungen (0,8≤ r1/r2 ≤1) zum etwa gleichen maximalen Durchflussbeiwert CdRmax bei axialer
Anströmung der Bohrungen.
Die restlichen geometrischen Parameter wie Breite der Vordrallkavität s und Länge der
Receiverbohrungen lR/d3, die in dieser Arbeit variiert wurden, beeinflussen den Verlustko-
effizienten ηR innerhalb des untersuchten Bereichs kaum (1,2≤ s/d1 ≤3,4 und 1≤ lR/d3 ≤4).
Ähnliche Ergebnisse wurden von Popp et al. (1998) und von Dittmann et al. (2002a) erhalten.
Um die negative Wirkung einer zu geringe Kammerbreite zu zeigen, wurden in Abb. 6.7(c)
die Messergebnisse von Geis et al. (2000) und von Dittmann (2006) auch dargestellt. Bei der
engsten Vordrallkammer G-A3/A1=1,6-smin mit s/d1 =0,63 und d3/s=1,42 kann dennoch ein
Zusammenbruch von ηR bei nominalem Drall festgestellt werden, den Dittmann et al. auf ge-
messene Strömungsinstabilitäten zurückführen (Dittmann et al. (2002a), Dittmann (2006)).
Um eine Aussage über den Einfluss der Anzahl NR der Receiverbohrungen machen zu kön-
nen, soll an die Ergebnisse von Dittmann et al. (2002a) erinnert werden. Sie zeigen den positiven
Effekt einer höheren Anzahl NR der Receiverbohrungen. Insbesondere nimmt der von Dittmann
et al. gemessene Durchflussbeiwert CdRmax den Wert 0,7, 0,76 und 0,78 für d3/s gleich 1,73, 1
und 0,71 (NR = 4; 12; 24 bzw. ε3 =4%; 8%; 11%) trotz steigendem Verhältnis von Bohrungs-
länge zum Durchmesser (lR/d3 =2,3; 4; 5,7) an. Dennoch kann aus den Daten von Dittmann
et al. und aus den Hinweisen von Popp et al. (1998) angenommen werden, dass für einen Um-
fangsanteil der Austrittsfläche der Receiverbohrungen ε3 = größer als 11% der Einfluss von NR
auf ηR vernachlässigbar wird.
Mangels Daten wird auf die Aussage von Popp et al. (1998) bezüglich des Einflusses derAnzahl
NV von Düsen verwiesen. Demnach kann NV wie NR in einem angemessenen Bereich (vgl. ε1
der vorliegenden Arbeit) ohne bedeutende Wirkung auf ηR frei gewählt werden.
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6.1.2.3 Korrelationen für ηR
Mit Hilfe der Messdaten dieser Arbeit und der Daten von Geis et al. (2000) und Dittmann (2006)
wurde ein analytischer Ausdruck für den Verlustkoeffizienten η rd015R von Receiverbohrungen mit
einem Eintrittsradius von rR/d3=0,15 hergeleitet. Obwohl die Korrelation für η rd015R nur auf den
hier vorgestellten Daten beruht, lassen die Ergebnisse vom vorigen Abschnitt vermuten, dass
sie auch für die Auslegung von anderen Vordralldüsensystemen verwendet werden kann, wenn
sie sich geringfügig von denen dieser Studie unterscheiden.
Zu Herleitung der Korrelation wurde angenommen (vgl. Abschnitt 6.1.2.2), dass η rd015R eine
Funktion des Anströmwinkels β und des Druckverhältnisses p3/p1 ist. Zusätzlich wurde die Ab-
hängigkeit vom Flächenverhältnis A3/A1 berücksichtigt. Aufgrund ihres niedrigeren Einflusses
wurden die Abhängigkeiten von ηR mit h, s, r1/r2, lR und NR in der Korrelation für η rd015R ausge-
schlossen. Nachdem die Einflussparameter gewählt wurden, konnten durch die Interpolation der
Messdaten Funktionen definiert werden, die die einzelnen Abhängigkeiten annähern. Die Zu-
sammensetzung dieser Funktionen bildet die Korrelation für η rd015R , die für 1,5≤ A3/A1 ≤ 5,0
sowie 1,0≤ p1/p3 ≤ 1,3 gilt und wie folgt zusammengefasst werden kann:
η rd015R = η
rd015
Rmax ·η∗ mit (6.9)
für β ≤ βmax : η∗ =
√
1−β∗m ; m= 1∼ 1,9 ; β∗ = −β +βmax
90o+βmax
für β ≥ βmax : η∗ = 0,9β∗4−1,59β∗3−0,31β∗2+1 ; β∗ = β −βmax90o−βmax
Dabei stellt η∗ die Abhängigkeit von η rd015R vom Anströmwinkel β dar. Die Übereinstimmung
von η∗ mit den Messdaten kann insbesondere in Abb. A.4(d) und A.4(e) überprüft werden.
η rd015Rmax entspricht dem maximalen Wert von η
rd015
R für eine gegebene geometrische Konfigurati-
on, während βmax gleich dem Anströmwinkel β ist, bei dem η rd015Rmax erreicht wird. Nach Interpo-









Der Einfluss des Druckverhältnisses p3/p1 und des Flächenverhältnisses A3/A1 wird durch
folgende Annäherung für η rd015Rmax berücksichtigt (siehe auch Abb. A.4(b) und A.4(c)):


















−1,049 für p1/p3 ≥ 1,05
und ∆ηp = 0 für p1/p3 ≤ 1,05
Gl. (6.9) ist in Abb. 6.6 dargestellt, um zu zeigen, wie genau die Korrelation mit den Messdaten
übereinstimmt.
Als zusätzlicher Vergleich sind in Abb. 6.6(a) bis 6.6(d) die mit den CFD-SSTModellen berech-
neten Verlustkoeffizienten eingetragen. Tendenziell überschätzen die Berechnungen die Größe
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ηR (bis zu 20% in der Vordrallkammer G-Ref), obwohl für die Konfigurationen G-smax und
G-hmin die Berechnungen überraschend gut mit den Messergebnissen übereinstimmen. Da die
Aussagekraft der CFD-Berechnungen bereits in Abschnitt 5.3 im Detail diskutiert wurde, wer-
den diese Beobachtungen nicht weiter analysiert. Auch hier sei nochmals auf die Nutzung der
Korrelation Gl. (6.9) in Kapitel 7 verwiesen.
6.1.2.4 Strömungsverluste am Bohrungsaustritt
Da die Scherströmung zusätzliche Druckverluste am Bohrungsaustritt induziert (vgl. Abb. 5.5),
gelten die gerade vorgestellten Ergebnisse zuerst nur für Receiverbohrungen einer sogenann-
ten Deckscheibe (siehe Abschnitt 3.1.1). Um den Verlustkoeffizienten ηR bis zu einem kurzen
Abstand (lR/d3 ≤ 4) innerhalb der rotierenden Kanäle zu bestimmen, müssen die Werte von
Abb. 6.6 eventuell korrigiert werden.
Mangels genauerer Daten bieten hierfür die numerischen Berechnungen dieser Arbeit die Mög-
lichkeit, eine solche Korrektur durchzuführen. In Abb. A.5 von Anhang A.8 können Korrektu-
ren für ηR in Abhängigkeit vom Geschwindigkeitsverhältnis u3/w3, welches die dimensions-
lose Geschwindigkeit der Scherströmung quantifiziert, abgelesen werden. Nach Abb. A.5 kann
angenommen werden, dass bis zu einem Geschwindigkeitsverhältnis u3/w3=1,5 die Scherströ-
mung im Austrittsplenum keinen bemerkbaren Einfluss auf ηR bewirkt. Für u3/w3 größer als
1,5, was bei den Versuchsbedingungen einem Anströmwinkel β kleiner als 50o entspricht, kann
der Effekt der Scherströmung auf ηR nicht mehr vernachlässigt werden.
6.1.3 Anwendungen
Ziel dieses Abschnitts ist zu zeigen, wie der Kühlluftmassenstrom m˙3 und der Kühlluftdruck
ptrel 3 in den Receiverbohrungen eines Vordralldüsensystems unter Nutzung der Korrelationen
für die Verlustkoeffizienten ηV und ηR bestimmt werden können. Dabei werden hier nur Vor-
drallkammern ohne radial überlagerten Massenstrom berücksichtigt (d.h. m˙8 = m˙7 = 0 und
m˙1 = m˙3). Zur Darstellung der iterativen Berechnungsschritte für die hier gesuchten Strömungs-
größen m˙3, p1 = pt 0/Π und ptrel 3 wird in Abschnitt 6.1.3 angenommen, dass neben den geome-
trischen Parametern und den Lufteigenschaften (κ,ℜ, cp) die Größen pt 0, Tt 0, u2 = u3, Ttrel 3, p3,
ct 2, ηV und ηR bekannt sind. In Abschnitt 6.2 müssen dafür noch weitere Berechnungsansätze
hergeleitet werden, mit denen der Vordrall ct 2 in der Vordrallkammer und die Kühllufttempera-
tur Ttrel 3 bestimmt werden können.
6.1.3.1 Ermittlung des Kühlluftmassenstroms
Der Kühlluftmassenstrom m˙1 = m˙3 lässt sich mit p1 iterativ berechnen (siehe Tab. 6.1):
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p1 Erste Abschätzung
↓ Gl. (3.35), (5.3) und (3.30)
m˙1
















Wenn m˙3 6= m˙1, neue Abschätzung vonp1
Wenn m˙3 = m˙1, Iteration abgeschlossen
Tab. 6.1: Berechnungsschritte zur Herleitung von p1 und m˙1 = m˙3
( Ttrel 3 und ct 2 nach Abschnitt 6.2 )
6.1.3.2 Ermittlung des Totaldrucks in den Receiverbohrungen
Nach der Berechnung des Kühlluftmassenstroms m˙3 gemäß Tab. 6.1 kann der Totaldruck am
Eintritt der Receiverkanäle (bei einem Abstand kleiner als l/d3 ≈ 4) wie folgt ermittelt werden:





 κκ−1 = f (p3,ηR) (6.13)
Der in dieser Arbeit vorgeschlagene Berechnungsansatz für ptrel 3 wird zunächst mit Hilfe der
instationären dreidimensionalen numerischen Daten von Kapitel 5 überprüft. Die Ergebnisse
dieses Vergleiches sind in Anhang A.9 dargestellt und können wie folgt zusammengefasst wer-
den: Für eine nahezu axiale Anströmung der Receiverbohrungen (β ≈ 20o) ergeben sich die
kleinsten Abweichungen (etwa um 0,4% ) zwischen ptrel 3 (nach Gl. (6.13)) und dem in der
Receiverbohrung flächengemittelte Totaldruck pzd=3,9trelBo1. Für einen deutlich positiven und deut-
lich negativen Anströmwinkel β kann der Unterschied von Gl. (6.13) mit pzd=3,9trelBo1 größer als
1% werden. Weil Vordralldüsensysteme meistens für nominalen Drall (hier β ≈ 20o) ausgelegt
werden, wird nach den Ergebnissen von Anhang A.9 Gl. (6.13) als ausreichend genau zur Be-
rechnung des Kühlluftdrucks am Eintritt der Receiverkanäle betrachtet werden.
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6.2 Vordrall und Kühllufttemperatur
6.2.1 Gemessene Temperatur-Kennlinien
Nachdem die Durchflussparameter ermittelt sind, müssen nunmehr die Effekte einzelner Ein-
flussparameter auf die Kühllufttemperatur quantifiziert werden. Hierzu stellt Abb. 6.9 die Tem-
peraturunterschiede Ttrel 3−Tt 0 vom Düseneintritt (Position 0 in Abb. 4.2) bis zu den Receiver-
bohrungen (Position 3 in Abb. 4.2) für die untersuchten geometrischen Konfigurationen dar. Un-
abhängig von den Kennzahlen für die Darstellung der Temperaturabsenkung (siehe Abschnitt
3.2.4.1) müssen die in dieser Weise gemessenen Temperaturänderungen Ttrel 3−Tt 0 für Famili-
en von Vordrallkammern angepasst werden, um die Effekte der unterschiedlichen Totaldrücke
ptrel 3 und der unterschiedlichen Kühlluftmassenströme m˙3 zu berücksichtigen. Ohne solche Kor-
rekturen ist ein Vergleich der Kühllufttemperatur bei geometrisch unterschiedlichen Vordralldü-
sensystemen nur in geringerem Maße aussagekräftig für die Kühleffektivität, wie in Abschnitt
3.2.5 bereits diskutiert. Für solche Korrekturen sind Korrelationen der Temperaturmessungen
mit den strömungsseitigen und geometrischen Parametern nötig. Dies soll darum im folgenden
Abschnitt erfolgen.
Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden..























Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden























Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden..






















Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden..






















Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden..












































Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen von Kapitel 6.2.2
mit adiabaten Wanden..
(f) Konfiguration G-hmin
Abb. 6.9: Temperaturabsenkung Ttrel 3−Tt 0 von den Vordralldüsen zu den Bohrungen
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6.2.2 Korrelationen zur Analyse der Vordrallströmung
Das Hauptziel der hier vorgestellten Berechnungsansätze ist es, die Abhängigkeit der Kühlluft-
temperatur Ttrel 3 und des Vordralls ct 2 am Eintritt der Receiverbohrungen mit den geometri-
schen Parametern zu korrelieren, die in Abb. 6.10(a) illustriert sind. Infolge der großen Anzahl
von Einflussgrößen ist die Herleitung von Korrelationen für die Kühllufttemperatur schwieriger
als für ηV und ηR. Zu diesem Zweck muss hier ein eindimensionales Modell der Strömung in
der Vordrallkammer eingeführt werden, welches auf Kontinuität-, Impuls- und Energiebilanz be-
ruht. Dieses Modell beschreibt die komplexe Vordrallströmung durch radiale Verteilungen von
umfangsgemittelten Kernströmungsgrößen und Grenzschichtgrößen, die in Abb. 6.10(b) und
6.10(c) dargestellt sind. Das Vordrallkammermodell muss mit Hilfe der gemessenen Temperatu-
ren, Drücke und Strömungsgeschwindigkeiten kalibriert werden. Das erhaltene kalibrierte Mo-
dell liefert damit eine Zusammensetzung von Berechnungsansätzen, die in Abhängigkeit von
den untersuchten geometrischen Parametern - wie die radiale Position der Vordralldüsen sowie
die Höhe und Breite der Vordrallkammer - den Vordrall, die Kühllufttemperaturen und weitere
Strömungsgrößen der Vordrallkammer ermitteln. Die Abschnitte 6.2.2 bis 6.2.2.7 beziehen sich
zunächst auf die Herleitung des eindimensionalen Modells der Vordrallströmung.
Im Folgenden werden weiterhin Konfigurationen ohne Leckage aus den inneren und den äu-
ßeren Dichtungen berücksichtigt (Position 7 und 8 in Abb. 4.2). Die inneren Wände der Vor-
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(b) Eindimensionale Beschreibung der
Vordrallströmung
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(c) Erwartete typische radiale Verteilungen von Strömungsgrößen des eindimensionalen Modells
Abb. 6.10:Modellvorstellung der Vordrallkammer
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immer gleich Tt 0 bleibt. Somit wird zur Anwendung der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2
vorausgesetzt, dass neben den geometrischen Parametern die Strömungsgrößen m˙1=m˙3=m˙, pt 0,
Tt 0 = Tt 1, Π sowie die Rotordrehzahl n und die Wandtemperatur der Vordrallkammer Tw be-
kannt sind.
Zur Herleitung der Korrelationen für die Vordrallströmung wird wie in Gl. (3.65) und (6.14)
zuerst angenommen, dass sich die Totaltemperatur Ttrel 3 in den Receiverbohrungen aus dem
Vordrall ct 2 und der Totaltemperatur am Eintritt der Receiverbohrungen berechnen lassen kann:








mit I2 = I1−MR−MS−MI−MO und CIR nach Tab. 6.11 (6.15)
Dabei ist I2 der Drehimpuls am Eintritt der Receiverbohrungen, während I1 bzw. MR, MS, MO
und MI der Drehimpuls am Austritt der Vordralldüse, bzw. die Reibmomente der Wandfläche




rρ vz vϕ dA= CIV r1 m˙1 is c1 is (6.16)
mit m˙1 is nach Gl. (3.35) und CIV nach Tab. 6.11.
Die Bestimmung von ct 2 bzw. I2 in Gl. (6.15) erfordert außerdem die Kenntnis des Rotor-
Reibmoments MR sowie der Stator-Reibmomente MS, MO und MI. Hierzu werden die Reibmo-
mente nach Gl. (6.17) bis (6.20) aus radialen Verteilungen der in Umfangsrichtung gemittelten

















MO = 2pi r2max s8 τϕwSrmax mit τϕwSrmax = f12(rmax−min(s/2, rmax− rC)) (6.19)
MI = 2pi r2min s7 τϕwSrmin mit τϕwSrmin = f12(rmin+min(s/2, rA− rmin)) (6.20)
wobei s7 und s8 in Abb. 6.10(a) gezeigt sind und die Funktion f12 später in Tab. 6.8 erläutert wird.
Zur Berechnung von Ttrel 3 mit Hilfe von Gl. (6.14) wird Tt 2 aus der Energiebilanz Gl. (6.21)
ermittelt, bei der angenommen wird, dass die gesamte Wärmezufuhr in die Vordrallkammer
durch die Receiverbohrungen transportiert wird. Die Durchführung der Energiebilanz erfordert
die Integration der radialen Verteilungen der umfangsgemittelten wandnormalen Wärmeströme
qwS und qwR.
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Zur Berechnung der hier vorgestellten Integrale wurden zum einen die benötigten radialen Ver-
teilungen durch konstante radialen Inkremente ∆r diskretisiert, damit die Integration der um-




Zum anderen mussten realistische radiale Verteilungen der Grenzschichtgrößen τϕwS, τϕwR qwS
und qwR gewonnen werden.
Zu diesem Zweck wurde angenommen, dass die Grenzschichtgrößen aus den umfangsgemit-
telten und axial-gemittelten Strömungsgrößen der Kernströmung, wie p(r), vϕ(r), Tt(r), ρ(r)
etc. abgeleitet werden können. Beim Lösen der lokalen Kontinuitäts-, Impuls- und Energie-
Gleichungen konnten Lösungen für die einzelne Strömungsgröße der eindimensionalen Darstel-
lung der Vordrallströmung gefunden werden. Aufgrund von Vereinfachungen stellen die erhal-
tenen Lösungen radiale Verteilungen dar, die durch 10 Strömungsgrößen parametrisiert werden,
wie es in den folgenden Abschnitten ersichtlich wird. Diese Strömungsgrößen, die die radialen
Verteilungen der Kernströmung und der Grenzschicht kontrollieren, lauten: vϕB, Tt 2, CIV, CIR,
`I, `II , `III, xS, xR und kTu. Die Strömungsgeschwindigkeit vϕB, die den Vordrall in der Kernströ-
mung bei der radialen Position der Düsen quantifiziert (siehe Abb. 6.10(b)), wurde so gewählt,
dass eine direkte Kopplung der eindimensionalen Verteilung vϕ(r) mit dem Drehimpuls I2 am







r vϕ dr mit (6.23)
d=max(d1,d2) für die Vordrallkammer mit r1 ≈ r2
d= d2 für die Vordrallkammer mit r1 > r2 oder r1 < r2
Da Tt 2 außerdem durch die Energiebilanz Gl. (6.21) bestimmt wird, bleiben nur die 8 Parameter
CIV, CIR, `I, `II , `III, xS, xR und kTu, mit denen das eindimensionale Modell der Vordrallkam-
mer mit den Messungen kalibriert werden kann. Die Vorgehensweise für die Kalibrierung wird
in Abschnitt 6.2.3 erklärt. Zuvor müssen aber die parametrisierten radialen Verteilungen der
Strömungsgrößen hergeleitet werden.
6.2.2.1 Radiale Geschwindigkeitskomponente
Wie in Abschnitt 3.2.1.1 erwähnt, ist die Kenntnis der radialen Geschwindigkeitskomponente
entscheidend für die radiale Vordrallverteilung in der Kernströmung. Aus diesem Grund wird
zuerst eine Funktion vr(r) abgeleitet, die die umfangsgemittelte radiale Geschwindigkeitskom-
ponente vr der Kernströmung annähern kann. Hierzu wird die stationäre Kontinuitätsgleichung
(vgl. Schlichting und Gersten (1997)) über die zylindrische Fläche r=konstant betrachtet, die














dzdϕ = 0 (6.24)
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In Übereinstimmung mit den Kommentaren von Abschnitt 5.2.1 wird bei den Vordrallkammern
mit radial versetzten Receiverbohrungen (r1 6= r2) angenommen, dass die gesamte Kühlluft aus
den Vordralldüsen nur durch die Kernströmung radial transportiert wird. Da zusätzlich voraus-












Der in die Kavität durch die Düsen zugeführte Kühlluftmassenstrom 2pir [ρvz]z=0 dr und der
durch die Receiverbohrungen abgeführte Massenstrom 2pir [ρvz]z=s dr werden mit Gl. (6.26)
abgeschätzt.
2pir [ρvz]z=0 dr≈ e1 dm˙1 = e1 m˙
dr
d1




Dabei nehmen die Parameter e1 und e2 nach Tab. 6.2 und Abb. 6.10(a) in Abhängigkeit vom
Radius r den Wert Eins oder Null an.
i= [1;2] r< ri−di/2 ri−di/2≤ r≤ ri+di/2 r> ri+di/2
ei 0 1 0
Tab. 6.2: Definitionen der Parameter e1 und e2







− e1 m˙d1 = 0 (6.27)
Um Gl. (6.27) zu lösen, wird sie wie bei den meisten weiteren differenziellen Gleichungen
diskretisiert. Der diskretisierte Wert einer Größe wird in Kapitel 6 mit den Indizes (i−1), (i),
(i+1) etc. kennzeichnet, während ∆r wieder dem radialen Inkrement entspricht. Die Lösung von
Gl. (6.27) wird damit zu:
für e1 = e2 = 0, vr(i) = 0 (6.28)






















Abschnitt 6.2.2.2 bzw. 6.2.2.3 und 6.2.2.4 beschreiben später die Berechnungsschritte zur Er-
mittlung von p(i) bzw. vϕ(i) und Tt(i).
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6.2.2.2 Radiale Druckverteilung

























dzdϕ = 0 (6.30)












= 0 . (6.31)
Anhand Gl. (6.31) kann eine angenäherte radiale Druckverteilung in der Vordrallkammer in
Abhängigkeit von vϕ und vr ermittelt werden. Die vorgeschlagene diskretisierte Lösung für den
Druck p lautet dann:
für r(i) = r1 p(i) = p1 (6.32)














Eine numerische Auswertung von p(i) wird aber nur möglich, wenn der Vordrall vϕ(i) so wie die
Größen ρ(i) bzw. Tt(i) nach Gl. (6.29) bekannt sind. Der nächste Abschnitt wird zunächst die
Bestimmung von vϕ(i) behandeln.
6.2.2.3 Radialer Drallverlauf
Die stationäre Impulsgleichung Gl. (6.33) in Umfangsrichtung wird nun verwendet, um eine























Infolge des turbulenten Charakters der Strömung wird vorausgesetzt, dass die viskosen Span-
nungen τrϕ und τϕz vernachlässigbare Kräfte gegenüber den Trägheitskräften in der Freiströ-
mung induzieren. Beim Vernachlässigen der viskosen Kräften und der radialen Änderung der
Dichte ρ in Gl. (6.33) und beim Einsetzen ähnlicher Bedingungen wie zuvor ergibt sich nach











Des weiteren wird für turbulente Strömungen angenommen, dass im Gegensatz zu den viskosen
Spannungen die Reynoldsschen scheinbaren Schubspannungen ρv′iv
′
j den radialen Drallverlauf
der Kernströmung beeinflussen können. Aus diesem Grund wird Gl. (6.34) zeitlich gemittelt
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und die Geschwindigkeitskomponente in ein zeitlich gemitteltes Glied vi und ein Schwankungs-




















Im Rahmen dieser Arbeit wurde in Analogie zum Prandtlschen Mischungswegansatz ein Aus-
druck für das Glied der Reynoldsschen scheinbaren Schubspannungen im zylindrischen Koor-
dinatensystem abgeleitet. Anhang A.10 zeigt insbesondere, wie die turbulenten Geschwindig-
keitsschwankungen v′r und v′ϕ im zylindrischen Koordinatensystem mit Hilfe einer charakteri-
stischen Länge ` für die turbulente Vermischung in der Vordrallströmung ausgedrückt werden














Nachdem die Notation für die Zeitmittelung zur Erleichterung der Darstellung im Folgenden


















dz= 0 mit Φ= rvϕ (6.37)
In Gl. (6.37) wurde die Größe rvϕ durch die VariableΦ ersetzt.Φwird weiter verwendet, um die
nächsten Gleichungen zu vereinfachen. Trotz des Unterschieds wird Φ wie vϕ in dieser Studie
auch Vordrall genannt. Außerdem wird mit Gl. (6.37) ersichtlich, dass bei der radialen Position
der Vordralldüsen und der Receiverbohrungen der letzte Teil der Gleichung die Rolle einer
Quelle oder Senke für den Vordrall spielen wird. Das zweite Glied, welches den turbulenten
Impulsaustausch darstellt, wirkt dagegen als Diffusionsglied für den Vordrall. Dieses bleibt aber
null, so lange der Drallverlauf dem eines Potenzialwirbels entspricht.
Um angenäherte Lösungen von Gl. (6.37) zu finden, wurde der Mischungsweg ` entweder
als konstant angenommen oder aus dem Mischungswegansatz von von Kármán (vgl. Anhang
A.11.1.2) ermittelt. Zur Parametrisierung realistischer Drallverteilungen werden in Abhängig-
keit vom radialen Abstand von den Düsen drei charakteristische turbulente Längen `I, `II und
`III benötigt. Zur Lösung von Gl. (6.37) müssen weiterhin die Vordrallkammern in verschiedene
radiale Bereiche unterteilt werden, wie in Abb. 6.11 gezeigt. Die Unterteilung der Vordrallkam-
mer wurde abhängig von der radialen Anordnung der Vordralldüsen gegenüber den Receiver-
bohrungen durchgeführt. Demzufolge wurden unterschiedliche Lösungen für die drei mögli-
chen radialen Anordnungen der Düsen r1 ≈ r2, r1 > r2 und r1 < r2 hergeleitet. Die Details der
Herleitung dieser Funktionen sind in Anhang A.11 beschrieben. Dennoch wird nun als Beispiel
die mathematische Lösung für Konfigurationen mit den Vordralldüsen und Receiverbohrungen
bei gleichem Radius (r1 ≈ r2) diskutiert. Die Lösungen für die Fälle mit radial nach außen ver-
setzen Düsen (r1 > r2) und radial nach innen versetzen Düsen (r1 < r2) sind in Tab. A.2 und
Tab. A.3 des Anhangs zu finden.














































(c) Fall 3:r1 < r2
Abb. 6.11: Unterteilung der Vordrallkammer in verschiedene radiale Bereiche




mit y+C(rO) = 11,63 und uτC =
AC
rmax




mit y+A(rU) = 11,63 und uτA =
AA
rmin
(AA nach Tab. 6.6)
Tab. 6.3: Analytischer Ausdruck der radialen Unterteilung für den Fall 1: r1 ≈ r2




mit y+C(rO) = 11,63 und uτC =
AC
rmax




mit y+A(rU) = 11,63 und uτA =
AA
rmin
(AA nach Tab. A.2)
Tab. 6.4: Analytischer Ausdruck der radialen Unterteilung für den Fall 2: r1 > r2




mit y+C(rO) = 11,63 und uτC =
AC
rmax




mit y+A(rU) = 11,63 und uτA =
AA
rmin
(AA nach Tab. A.3)
Tab. 6.5: Analytische Darstellung der radialen Unterteilung für den Fall 3: r1 < r2
Die Lösung von Gl. (6.37) für r1 ≈ r2 besteht aus mehreren Funktionen, die nach Tab. 6.6 den
radialen Verlauf des Dralls in den radialen Teilbereichen von Abb. 6.11(a) definieren. Bei der
Analyse dieser Funktionen sollen insbesondere die gewählten radialen Unterteilungen der Vor-
drallkammer und die Haupteigenschaften der hergeleiteten Funktionen gezeigt werden. Die
radialen Positionen rA, rB und rC werden wie in Tab. 6.3 aus geometrischen Parametern be-
rechnet. Im Gegensatz dazu sind rO und rU von den Schubspannungsgeschwindigkeiten uτC
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und uτA abhängig. Die Radien rO und rU werden so klein gewählt, dass sie die Grenze der
viskosen Grenzschicht näherungsweise kennzeichnen. Deshalb erreichen die dimensionslosen
Wandabstände y+C = uτC(rmax− r)/ν und y+A = uτA(r− rmin)/ν den Wert 11,63 bei der radialen
Position rO und rU. Dabei entspricht 11,63 dem dimensionslosenWandabstand, bei dem sich die
lineare Wandfunktion und die universelle logarithmische Wandfunktion für die dimensionslose
Geschwindigkeit u+ kreuzen. Demzufolge wurde ein linearer Geschwindigkeitsverlauf in die-
sen Wandgebieten angenommen. Hierzu wurde zusätzlich vorausgesetzt, dass die inneren und
äußeren Flächen der Vordrallkavität nicht rotieren, wie in Tab. 6.6 festgestellt werden kann.
Nach Tab. 6.6 wird der Betrag der tangentialen Geschwindigkeit vϕ in der Kernströmung haupt-
sächlich durch die Strömungsgeschwindigkeit vϕB bestimmt, die sich aus der globalen Drehim-
pulsbilanz ergibt (vgl. Gl. (6.15) und (6.23)). Für einen gegebenen Wert für vϕB, m˙ und ρ ist der
angenommene Mischungsweg `I der einzige Strömungsparameter, der die radialen Gradienten
dvϕ/dr beeinflusst. Deshalb werden `I sowie `II und `III (siehe Tab. A.2 und Tab. A.3) spä-
ter so gewählt, dass die radialen Verteilungen des Vordralls, die sich aus dem eindimensionalen
Modell der Vordrallströmung ergeben, mit den gemessenen Geschwindigkeitsverteilungen über-












und `I nach Tab. 6.11
für rC < r≤ rO (Berechnungsschritt 2)
Φ= f2(r) mit




, ΦC = f1(rC) , χ ≈ 0,41 , AC = `I |g1(rC)|
und vϕC = ΦCrC
für rO < r≤ rmax (Berechnungsschritt 3)
Φ= ΦOrO−rmax (r− rmax) mit ΦO = f2(rO)
für rU < r≤ rA (Berechnungsschritt 4)
Φ= f3(r) mit
f3(r) =ΦA+ AA`I (r− rA) , ΦA = f1(rA) und AA = `I |g1(rA)|
für rmin ≤ r≤ rU (Berechnungsschritt 5)
Φ= ΦUrU−rmin (r− rmin) mit ΦU = f3(rU)
Tab. 6.6: Analytische Darstellung der radialen Drallverteilung für den Fall 1: r1 ≈ r2
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einstimmen. Bei fehlenden Messergebnissen wurden die in Kapitel 5 ermittelten CFD-Daten
herangezogen (vgl. Abschnitt 6.2.3.3).
6.2.2.4 Totaltemperaturverteilung
Tab. 6.7 stellt die angenommenen Verteilungen der Kernströmungsgrößen Tt(r) und T(r) dar, die
nötig sind, um dieWandreibung und dieWandwärmeströme in der Vordrallkammer zu ermitteln.
Aus den Gleichungen in Tab. 6.7 ist erkennbar, dass sich beide radialen Temperaturverteilungen
direkt aus vϕ und Tt 2 ableiten lassen. Im Ringbereich zwischen den Vordralldüsen und den
Receiverbohrungen (rA < r≤ rC) wird eine perfekte Mischung mit einer homogenen Tempera-
turverteilung vorausgesetzt. In den restlichen Gebieten der Vordrallkammer wurde der gleiche
Temperaturverlauf angenommen wie der, der sich normal zur Grenzschicht einer adiabaten nicht
rotierenden Wand einstellen kann. Letzterer wird insbesondere durch Jischa (1982) aus verein-
fachten Impuls- und Energiegleichungen hergeleitet. Es kann dabei festgestellt werden, dass der
Ausdruck der Temperatur am inneren und äußeren Radius, wo die Geschwindigkeit vϕ gleich
null ist, Ähnlichkeiten mit der Gl. (3.12) vorweist.
In der folgenden Betrachtung werden die Gleichungen von Tab. 6.7 sowohl für adiabate Vor-
drallkammern als auch für nicht adiabate Wände verwendet. Mit der Kenntnis der statischen
Temperatur T und des Druckes p (vgl. Abschnitt 6.2.2.2) können nun alle Stoffgrößen der Luft
in der Vordrallkammer bestimmt werden, wie die dynamische Viskosität µ, die kinematische
Viskosität ν , die Wärmeleitfähigkeit λ etc..
für rA < r≤ rC (Berechnungsschritt 1)
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Tab. 6.7: Analytische Darstellung der radialen Totaltemperaturverteilung in der Ringkammer
6.2.2.5 Wandreibung
Zur Herleitung der Wandreibung wurden verschiedene Abhängigkeiten des Reibungsbeiwertes
cf mit den Strömungsgrößen der Kernströmung untersucht, wie z.B. Gl. (6.38) oder Gl. (6.39):
cf ∝ Re−
1
5 nach Gl. (3.56) (6.38)
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cf ≈ konstant für Re> 105 nach Nikuradse (1933) (6.39)
Mit Hilfe von Gl. (6.38) oder Gl. (6.39) konnten aber für die gesamte Zusammenstellung von
Vordralldüsensystemen keine guten Übereinstimmungen zwischen dem eindimensionalen Mo-
dell der Vordrallströmung und den Temperaturmessungen gewonnen werden. Die besten Ergeb-
nisse (siehe Abschnitt 6.2.3) wurden schließlich durch die folgenden Berechnungsansätze für
die Wandschubspannungen erhalten.
Entlang der axialen Stator-Fläche wird angenommen, dass bei einem axialen Wandabstand von
s/200 die Luftgeschwindigkeit proportional zur Geschwindigkeit der Kernströmung ist. Wenn
der Proportionalitätsfaktor xS genannt wird, ist dann die dimensionslose Geschwindigkeit u+S















Dabei ist uτS die gesuchte Schubspannungsgeschwindigkeit am Stator und y+S der entsprechen-
de dimensionslose Wandabstand. Des weiteren wird vorausgesetzt, dass die dimensionslosen
Größen u+S und y
+
S das universelle lineare und das universelle logarithmische Wandgesetz (Ji-
scha (1982)) für hydraulisch glatte Wände erfüllen. Damit gilt auch für u+S und y
+
S beim Ex-







ln(y+S )+5,5 ) (6.41)
Mit einem in Abschnitt 6.2.3.6 festgelegtem Wert von 0,73 für xS bilden Gl. (6.40) und (6.41)
ein System von 3 Gleichungen mit den drei Unbekannten u+S , y
+
S und uτS. Mit Hilfe eines
iterativen Berechnungsalgorithmus können dadurch diese drei Variablen numerisch berechnet
werden.
Für die axiale Rotorfläche kann ein ähnliches Gleichungssystem erstellt werden. Mit der für den








(vϕ − rω)2+v2r +(kTu vϕ)2
uτR






ln(y+R )+5,5 ) (6.44)
Statt der absoluten Geschwindigkeit muss hier die relative Geschwindigkeit eingesetzt werden.
Außerdem wird in Gl. (6.43) neben dem für den Rotor spezifischen Skalierungsfaktor xR der zu-
sätzliche Parameter kTu eingeführt, dessenWert in Abschnitt 6.2.3.6 angegeben wird. kTu wurde
benötigt, damit u+S nicht null wird. Dieser Fall verursacht eine Singularität im Gleichungssystem
Gl. (6.42) bis (6.44), bei der sich keine numerische Lösung für das Triplet u+R , y
+
R und uτR ergibt.
Dank kTu können für den in Abschnitt 6.2.3.6 gegebenen Wert von xR diese drei Größen auch
numerisch bestimmt werden.
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Stator
für rmin+min(s/2, rA− rmin)≤ r≤ rmax−min(s/2, rmax− rC) und z= 0 :
τϕwS = f12(r) mit f12(r) = τwS
vϕ√
v2ϕ+v2r
und τwS = ρu2τS
für rmax−min(s/2, rmax− rC)< r≤ rmax und z= 0 oder
für r= rmax und 0≤ z≤ s8 :
τϕwS = f12(rmax−min(s/2, rmax− rC))
für rmin ≤ r< rmin+min(s/2, rA− rmin) und z= 0 oder
für r= rmin und 0≤ z≤ s7 :
τϕwS = f12(rmin+min(s/2, rA− rmin))
Rotor
für rmin+min(s/2, rA− rmin)≤ r≤ rmax−min(s/2, rmax− rC) und z= s :
τϕwR = f13(r) mit f13(r) = τwR
vϕ−rω√
(vϕ−rω)2+v2r+(kTu vϕ)2
und τwR = ρu2τR
für rmax−min(s/2, rmax− rC)< r≤ rmax und z= s :
τϕwR = f13(rmax−min(s/2, rmax− rC))
für rmin ≤ r< rmin+min(s/2, rA− rmin) und z= s :
τϕwR = f13(rmin+min(s/2, rA− rmin))
Tab. 6.8: Analytische Darstellung der tangentialen Komponente der Wandschubspannungen
Sobald uτS und uτR bekannt sind, können die entsprechenden Wandschubspannungen entlang
der Vordrallkammerflächen wie in Tab. 6.8 ermittelt werden. Zur Vereinfachung der Modellie-
rung im unteren (r= rmin) und im oberen (r= rmax) Gebiet der Vordrallkammer wurden dort
konstante Wandschubspannungen angenommen (vgl. Tab. 6.8).
6.2.2.6 Wärmeübergang
Da nach Abschnitt 3.2.4.4 der konvektive Wärmeübergang mit den Wänden der Vordrallkam-
mer auch die Kühllufttemperatur Ttrel 3 beeinflusst, wurden in den Korrelationen für die Vor-
drallkammerströmung Berechnungsansätze berücksichtigt, die die Effekte von nicht adiabaten
Wänden in der Vordrallkammer abschätzen können. Die angenommenen Beziehungen für die
Wärmeströme werden insbesondere in Abschnitt 6.3, 7.1 und 7.3 benötigt, um ein besseres Ver-
ständnis der gemessenen Wärmeübergangszahlen und der Temperaturkennlinien zu erreichen.
Zu diesem Zweck werden für unterschiedliche Wandtemperaturverteilungen Tw Vorhersagen
der lokalen wandnormalen Wärmeströme qw anhand der Gleichungen von Tab. 6.9 berechnet.
Der hier für den Wärmestrom verwendete Berechnungsansatz ist die Annäherung von Whi-
te (1974) im Grenzschichtbereich des logarithmischen universellen Geschwindigkeitswandge-
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Stator









und T+ ≈ 1χ ln(y+S )+12,8Pr0,68−7,3 siehe White (1974)











und T+ ≈ 1χ ln(y+R )+12,8Pr0,68−7,3
Tab. 6.9: Bei nicht adiabaten Vordrallkammern angenommene wandnormale Wärmeströme
setzes. Der Ausdruck von White setzt die Existenz einer universellen Temperaturgrenzschicht
in ähnlicher Weise wie bei der Geschwindigkeitsgrenzschicht voraus. Die Approximation von
White stellt eine starke Vereinfachung für das komplexe Strömungsfeld in der Vordrallkam-
mer dar. Die Gültigkeit dieser Annäherung für Vordralldüsensysteme muss deshalb noch in
Abschnitt 6.3 untersucht werden.
6.2.2.7 Iterative Berechnungschritte
Aufgrund der umfangreichen Anzahl von Gleichungen, die die Korrelationen der Vordrallströ-
mung bilden, wird hier der gesamte Prozess zur Berechnung von Ttrel 3 und ct 2 zusammenge-
fasst. Die Berechnungsschritte erfolgen iterativ, wie in Tab. 6.10 vereinfacht dargestellt. Zuerst
werden die Totaltemperatur Tt 2 am Eintritt der Receiverbohrungen und die für den Vordrall cha-
rakteristische Geschwindigkeit vϕB abgeschätzt. Tt 0 bzw. ct 1 sind beispielweise geeignete erste
Abschätzungen für diese beiden Größen. Mit Hilfe von Tt 2 und vϕB können die radialen Ver-
teilungen von umfangsgemittelten Strömungsgrößen in der Vordrallkammer hergeleitet werden.
Dazu gehören der Druck p(r), der Vordrall vϕ(r), die Totaltemperatur Tt(r), die statische Tem-
peratur T(r) und die Dichte ρ(r) der Kühlluft. Aus den Parametern der Kernströmung werden
dann die Stator- und Rotor-Wandreibung sowie der Drehimpuls I2 am Eintritt der Receiver-
bohrungen berechnet. Damit kann die Drehimpulsbilanz in der Vordrallkammer durchgeführt
werden. Falls die Summe des Austrittdrehimpulses I2 und der Wandreibmomente mit dem Ein-
trittsdrehimpuls I1 aus der Vordralldüse nicht übereinstimmt, wird eine neue Abschätzung für
vϕB ermittelt, bis die Drehimpulsbilanz erfüllt ist. In ähnlicher Weise werden aus den radialen
Verteilungen der erhaltenen Strömungsgrößen dieWandwärmeströme und die Rotorreibleistung
in der Vordrallkammer ausgewertet. Dabei wird die Temperatur Tt 2 am Eintritt der Bohrungen
so weit angepasst, bis die Energiebilanz in der Kavität stimmt. Danach können aus den gewon-
nenen Strömungsparametern die gesuchten Größen Ttrel 3 und ct 2 bestimmt werden. In dieser
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Arbeit wurden die Korrelationen der Vordrallströmung in das kommerzielle Auswertungspro-
gramm MATLAB implementiert.
m˙1 = m˙3 = m˙, pt 0, Tt 0 = Tt 1, Π, n, Tw benötigte Randbedingungen
CIV, CIR, `I, `II, `III, xS, xR, kTu Parameter nach Tab. 6.11
Tt 2 und vϕB Erste Abschätzungen
↓ Gleichungen von Abschnitt 6.2.2.1 bis 6.2.2.4
radiale Verteilung der Kernströmungsgröße:
p(r), vϕ(r), Tt(r), T(r), ρ(r) . . .
↓ Gleichungen von Abschnitt 6.2.2.5 bis 6.2.2.6
Verteilung der Grenzschichtsgröße:
τϕwS, τϕwR, qwS, qwR










d r vϕ dr → Berechnung der Energiebilanz
↓ Energiebilanz nach Gl. (6.21)
MRω+QwS+QwR 6= m˙ cp(Tt 2−Tt1) → neue Abschätzung vonTt 2
MRω+QwS+QwR = m˙ cp(Tt 2−Tt1) → Iteration abgeschlossen
↓ Gl. (6.15) und (6.14)
Ttrel 3 und ct 2
Tab. 6.10: Berechnungsschritte zur Ermittlung von Ttrel 3 und ct 2
6.2.3 Kalibrierung und Überprüfung der Korrelationen für die Vordrall-
strömung
Zur eindimensionalen Modellierung der Vordrallkammerströmung wurden die unbekannten Pa-
rameter CIV, CIR, `I, `II, `III, xS und xR eingeführt, die die Funktionen von Abschnitt 6.2.2
parametrisieren. CIV, CIR, `I, `II, `III, xS und xR müssen nun festgelegt werden, damit die Be-
rechnungsansätze von Abschnitt 6.2.2 die gemessenen Zusammenhänge des Vordralls und der
Kühllufttemperatur mit der Geometrie wiedergeben.
Deshalb wird hier gezeigt, wie die Parameter CIV, CIR, `I, `II, `III, xS und xR hergeleitet wurden.
Dabei wird auch überprüft, wie genau das kalibrierte eindimensionale Vordrallkammermodell
mit den Messdaten für die unterschiedlichen geometrischen Konfigurationen übereinstimmt.
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6.2.3.1 Drehimpulsverlustkoeffizient CIV am Austritt der Vordralldüsen
Die erste Größe, die für die Korrelationen bestimmt werden muss, ist CIV. Zur Erinnerung ist
CIV = I1/(r1 m˙1 is c1 is) das Verhältnis des Drehimpulses I1 zu dem Drehimpuls eines idealen
Drallerzeugers mit einem idealen tangentialen Austrittwinkel von α=0o (vgl. Gl. (6.16)). Weil
dieser Parameter schwierig messbar ist, wird CIV aus den numerischen Berechnungen von Ka-
pitel 5 hergeleitet. Er wird ohne Korrektur der numerischen Ergebnisse in die Korrelationen für
die Vordrallströmung eingesetzt. Für die Begründungen der direkten Übertragung der numeri-
schen Ergebnissen sei auf Anhang A.13 verwiesen.
In dieser Arbeit wurde aus den numerischen Ergebnissen von Abb. A.8 (siehe Anhang A.13) der
Drehimpulsverlustkoeffizient CIV durch Gl. (6.45) und Gl. (6.46) angenähert. Mangels weiterer
numerischer Ergebnisse sollte Gl. (6.47) für andere Vordralldüsenausführungen Anwendung
finden.
CIV =min(0,198ln(Π)+0,468 , 0,565) für die Düsen des Typs A (6.45)
CIV = CdV ·ηV für die Düsen des Typs B (6.46)
CIV ≈ 1,06 ·CdV ·ηV · cosα für beliebige Vordralldüsen (6.47)
6.2.3.2 Drehimpulsverlustkoeffizient CIR am Eintritt der Receiverbohrungen
Abhängig von der Eintrittsgeometrie der Bohrungen und Anströmwinkel β können die Ge-
schwindigkeitsverteilungen am Eintritt der Receiverbohrungen qualitativ stark von einander
abweichen (vgl. Abb. 5.6), so dass sich für einen gegebenen Drehimpuls I2 verschiedene mas-
senstromgemittelte tangentiale Strömungsgeschwindigkeiten ct 2 ergeben können. Da die Ge-
schwindigkeit ct 2 nach Gl. (6.14) die Kühllufttemperatur Ttrel 3 bestimmt, werden in dieser
Studie die Ungleichmäßigkeiten des Strömungsfeldes am Eintritt der Receiverbohrungen als
weitere potenzielle Strömungsverluste betrachtet. Zur Quantifizierung dieses Effekts wurde in
den Korrelationen für die Vordrallströmung der Parameter CIR = I2/(r2 m˙ ct 2) definiert (vgl.
Gl. (6.15)). Weil dieser Parameter experimentell nur sehr aufwendig zu bestimmen ist, wurde
CIR wie CIV aus den numerischen Berechnungen ermittelt. Die Ergebnisse der Auswertung
sind in Abb. A.9 von Anhang A.14 für unterschiedliche Konfigurationen und Betriebspunkte
dargestellt.
Zur Vereinfachung der Korrelationen wird in den Konfigurationen dieser Arbeit nach der Analy-
se von Abb. A.9 ein konstanter Wert von eins für CIR eingesetzt. Bei nicht abgerundetem Eintritt
der Receiverbohrungen kann möglicherweise der Wert von CIR leicht von eins abweichen.
6.2.3.3 Radiale Verteilungen der Strömungsgrößen in der Vordrallkammer
Wegen mangelnder Messdaten werden `I, `II und `III (vgl. Tab. 6.6, Tab. A.2 und Tab. A.3) so
gewählt, dass die radialen Gradienten der tangentialen Geschwindigkeit vϕ(r), die sich durch
die Korrelationen ergeben, mit den numerischen Ergebnissen möglichst gut übereinstimmen.
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Die damit erreichten Übereinstimmungen stellen Abb. 6.12 und A.10 von Anhang A.15 dar.
Vor der Analyse sollen aber zwei Bemerkungen hinzugefügt werden:
Einerseits wird der Betrag der korrelierten Geschwindigkeit vϕ(r) nur geringfügig durch `I, `II
und `III bestimmt, sondern hauptsächlich durch die Wahl von CIV für den Eintrittdrehimpuls
(vgl. Abschnitt 6.2.3.1) und von xS für die Stator-Wandreibung (vgl. Abschnitt 6.2.3.4).
Andererseits müssten einfache Ausdrücke für `I, `II und `III im Hinblick auf die Anwendung
der Korrelationen bei anderen Geometrien gefunden werden. Nach den Untersuchungen von ver-
schiedenen Ausdrücken für `I, `II und `III wurden die folgenden einfachsten Zusammenhänge
hergeleitet, die zu den besten Übereinstimmungen mit den radialen Geschwindigkeitsgradienten
dvϕ/dr der CFD-Berechnungen von Kapitel 5 führten. Dabei wird der turbulenteMischungsweg
`I bei der radialen Position der Düsen mit dem Düsendurchmesser d1 sowie mit dem axialen Ab-
stand s und dem Abstand zwischen benachbarten Düsen (r1/NV) skaliert. Die Längen `II und
`III, die in den von den Düsen entfernten Gebieten gelten, werden dagegen nur proportional zum
Radius angenommen, wie in Tab. 6.11 zusammengefasst.
Nach der Einführung der gewählten Ausdrücke für `I, `II und `III (siehe Tab. 6.11) können die
mit den Korrelationen ermittelten radialen Verteilungen der Strömungsgrößen überprüft werden.
Hierzu sind neben der Strömungsgeschwindigkeit vϕ(r) die Kernströmungsgrößen Tt(r), T(r),
p(r) und ρ(r), die für unterschiedliche Konfigurationen aus den Korrelationen gewonnen wur-
den, mit Messdaten und numerischen Ergebnissen von Kapitel 5 in Abb. 6.12 dargestellt. Die
mit den CFD-Modellen berechneten Strömungsgrößen wurden bei einem axialen Abstand s/2
vom Düsenaustritt in Umfangsrichtung gemittelt. Die Umfangsmittelung wurde für eine Win-
kelposition der Receiverbohrungen durchgeführt, bei der sich eine Bohrungsachse in der Ebene
ϕ=0o (vgl. Abb. 4.5) befindet. Die gemessenen Strömungsgeschwindigkeiten ergaben sich aus
einer Umfangsmittelung in den untersuchten PIV-Messebenen. Die gemessenen Drücke von
Abb. 6.12 wurden mit Hilfe der Sonden p71, p72, p81 und p82 (vgl. Abschnitt 4.5.1) aufgenom-
men, während die Messwerte der Sonden T21, T22 und T23 (vgl. Abschnitt 4.5.3.4) für die
Analyse der Totaltemperatur Tt verwendet wurden. Weitere Vergleiche, die in Anhang A.15 für
Unterdrall (K1=0.75) und Überdrall (K1=1.43) innerhalb der Vordrallkammer gezeigt werden,
bestätigen die vorliegenden Ergebnisse.
An den radialen Messstellen stimmt die Geschwindigkeit vϕ(r) aus den Korrelationen mit den
Geschwindigkeitsmessungen innerhalb der Messgenauigkeit überein. Die Abweichungen von
etwa 1% mit den gemessenen Drücken können auf den Umfangsdruckgradienten zurückgeführt
werden (vgl. Abschnitt 5.3.4). Ähnliche Abweichungen mit den Temperaturmessungen wie in
Abschnitt 5.3.5 sind für die Korrelationen in Abb. 6.12 wieder zu erkennen. Zum Verständnis
der Drehimpulsverluste in der Vordrallkammer sind dennoch diese Diskrepanzen von geringer
Bedeutung. Im Vergleich zu numerischen Ergebnissen vorhersagen die Korrelationen qualita-
tiv ähnliche radialen Verteilungen der Strömungsgrößen. Der größte Unterschied zwischen den
Korrelationen und den CFD-Berechnungen entspricht den um etwa 10% kleineren Geschwin-
digkeiten vϕ(r), die sich für die Korrelationen aufgrund der gegenüber den CFD-Berechnungen
höheren ermittelten Reibungsmomente ergeben (vgl. Abschnitt 6.2.4).
Die radialen Geschwindigkeitsverteilungen, die mit den Korrelationen gewonnen wurden, wei-
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sen auch Ähnlichkeiten mit numerischen Ergebnissen aus der Literatur vor (vgl. Konfiguration
G-Ref mit den Ergebnissen von Wilson et al. (1997) in Anhang A.18 oder Konfiguration G-
r1>r2 mit den Ergebnissen von Jarzombek et al. (2007) in Anhang A.18). Aus diesem Grund
Messung CFD SST
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Abb. 6.12: Radiale Verteilungen der Strömungsgrößen in der Vordrallkammer für Π≈1,4 und
K1 ≈1 (c1 is nach Gl. (3.29); ρ1 is = p1/ℜ/T1 is mit T1 is nach Gl. (3.30))
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kann angenommen werden, dass das Vordrallströmungsmodell von Abschnitt 6.2.2 mit Hilfe
von einer auf einer noch breiteren Datenbasis durchgeführten Kalibrierung radiale Geschwindig-
keitsverteilungen einer noch breiteren Auswahl von Vordrallkammergeometrien abbilden kann.
Aus diesen Vergleichen kann auch der Rückschluss gezogen werden, dass die Korrelationen
realistische Verteilungen der Strömungsgrößen in der Vordrallkammer wiedergeben und somit
benützt werden können, um die radialen Änderungen des Vordralls zu erklären (vgl. Abschnitt
6.2.4).
6.2.3.4 Temperaturänderung durch Vordrall
Der Koeffizient xS für die Stator-Wandreibung (vgl. Gl. (6.40)) ergab sich bei der Anpassung der
durch die Korrelationen ermittelten Temperaturdifferenzen Ttrel 3−Tt 2 zur Temperaturmessda-
ten. Zur Erinnerung ist die Temperaturdifferenz Ttrel 3−Tt 2 die Temperaturabsenkung, die durch
den Vordrall ct 2 (vgl. Gl. (6.15)) von der Vordrallkammer (Position 2) bis zu den Receiver-
bohrungen (Position 3) induziert wird (siehe Gl. (6.14)). Die Übereinstimmungen, die für den
gewählten Wert von 0,73 für xS erreicht wurden, können mit Hilfe von Abb. 6.13 für drei unter-
schiedliche Konfigurationen diskutiert werden.
Konfiguration G-Ref, G-r1>r2 und G-A3/A1=4,4 wurden für die Analyse von Ttrel 3−Tt 2 ge-
wählt, weil sich ihre geometrischen Eigenschaften deutlich von einander unterscheiden (vgl.
Tab. 4.2). Die Messwerte der Sonde T22, die sich etwa bei der radialen Position der Receiverboh-
rungen (vgl. Abschnitt 4.5.3.4) befindet, wurden ohne Korrektur zusammen mit den Messdaten
der Sonden T31 und T32 für die Bestimmung der gemessenen Temperaturdifferenzen Ttrel 3−Tt 2
eingesetzt.
Sehr gute Übereinstimmung der korrelierten Temperaturen mit den Messdaten wird bei maxi-
malen Abweichungen von 1 K bis 1,5 K erreicht. Diese Abweichungen haben etwa die gleiche
Größenordnung wie die Genauigkeit der Sonde T22 und die Temperaturgradienten innerhalb der
Vordrallkammer. Diese Übereinstimmungen sind ausreichend gut für die Anwendung, die für
die Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 in dieser Arbeit vorgesehen ist (vgl. Kapitel 7).
Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen






















Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen























Sonde T31 (vgl. Abb. 4.8)
Sonde T32 (vgl. Abb. 4.8)
Korrelationen























Abb. 6.13: Temperaturabsenkung Ttrel 3−Tt 2 von der Vordrallkammer zu den Bohrungen
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6.2.3.5 Temperaturänderung durch Rotorwandreibung
Die Größenordnung der Koeffizienten xR, die die Rotorwandreibung gemäß Gl. (6.43) bestim-
men, wurde aus den Messdaten ermittelt. Da das Rotorreibmoment MR (vgl. Gl.( 6.17)) nicht di-
rekt gemessen wurde, wurde die Größenordnung von xR aus der Temperaturänderung Tt 2−Tt 0
bestimmt, die in den Vordrallkammern mit adiabaten Wänden durch die Rotorarbeit induziert
wird. Des weiteren wurden die radialen Gradienten der in dieser Arbeit gemessenen Nußelt-
Zahlen benutzt, um mit Hilfe einer angenommenen Analogie zwischen der Geschwindigkeits-
grenzschicht und der Temperaturgrenzschicht (siehe Abschnitt 6.2.2.6) die radialen Änderungen
von xR herzuleiten. Der erhaltene Ausdruck für xR (siehe Tab. 6.11) ist somit abhängig von der
radialen Position der Düsen und den Strömungsmodi Überdrall (ct 2 > u2 bzw. vϕ(r1)/(ωr1)> 1)
und Unterdrall (ct 2 < u2 bzw. vϕ(r1)/(ωr1)< 1) . Die Überprüfung der Größenordnung für die
hergeleitete Funktion für xR (siehe Tab. 6.11) wird nun mit Hilfe der Temperaturmessungen
durchgeführt. Die vorgeschlagene radiale Verteilung für xR und die Abhängigkeit von xR mit
K1 ≈ vϕ(r1)/(ωr1) wird beim Vergleich mit den gemessenen radialen Verteilungen der Wärme-
übergangskoeffizienten noch überprüft werden (vgl. Kapitel 6.3).
Statt die Darstellung der Temperaturänderung Tt 2−Tt 0 in der Vordrallkammer wurde zur Über-
prüfung der Korrelation für die Rotorwandreibung die Analyse der gesamten Temperaturab-
senkung Ttrel 3−Tt 0 stromaufwärts der Vordralldüsen bis zu den Bohrungen bevorzugt, weil
Ttrel 3−Tt 0 aufgrund geringeren experimentellen Aufwands in allen Konfigurationen gemessen
wurde. In den untersuchten Vordrallkammern konnte dennoch nicht sichergestellt werden (vgl.
Abschnitt 5.3.5 und 6.2.3.3), dass die Wände perfekt adiabat bleiben. Aus diesem Grund ist der
Vergleich mit den adiabaten Vorraussagen der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 problematisch.
Wie in Abschnitt 3.2.4.4 weist dies erneut auf die Notwendigkeit genauer Erkenntnisse über den
Wärmeübergang in der Vordrallkammer zum Verständnis der Kühllufttemperatur Ttrel 3 hin.
Ein Vergleich der berechneten Temperaturdifferenzen Ttrel 3−Tt 2 und Ttrel 3−Tt 0 für Konfigu-
ration G-Ref, G-r1>r2 und G-A3/A1=4,4 zeigt zuerst, dass der vorausgesagte Effekt der Rei-
bungsaufheizung nur bei Unterdrall (u2/c1 > 1) bemerkbar ist (vgl. Abb. 6.13 und Abb. 6.9).
Da für u2/c1 > 1 gute Übereinstimmungen mit den Messdaten zu beobachten sind, wird ange-
nommen, dass die Änderung der Totaltemperatur Tt 2−Tt 0, die sich infolge der Reibungsauf-
heizung für u2/c1 > 1 ergibt, von den Korrelationen korrekt angenähert wird. Beim Überdrall
(u2/c1 < 1) stimmen die vorausgesagten Temperatur-Kennlinien mit den Messdaten sehr gut
für alle Fälle überein, außer für die Konfigurationen G-A3/A1=4,4 und G-A3/A1=4,8. Die klei-
nen Abweichungen (<2 K) von Konfiguration G-hmin können insbesondere auf eine leichte
Überschätzung des Eintrittsdrehimpulses I1 (vgl. Gl. (6.16)) zurückgeführt werden, da in die-
ser Vordrallkammer ein niedriger Einfluss der Wandreibung zu erwarten ist. Auch wenn sie für
Konfiguration G-Ref und G-r1>r2 noch klein sind (<2 K), können in Abb. 6.9 zunehmende Dis-
krepanzen zu den Messdaten im Vergleich zu Abb. 6.13 festgestellt werden. Die Korrelationen
für Konfiguration G-A3/A1=4,4 überschätzen sogar die Temperaturabsenkungen Ttrel 3−Tt 0
um bis zu 4 K, obwohl sie die Temperaturabsenkungen Ttrel 3−Tt 2 und damit den Vordrall ct 2
in Abb. 6.13 exakt bestimmen. Diese erhöhten Unterschiede sowie die bemerkbaren Abwei-
chungen von Konfiguration G-A3/A1=4,8 (bis um 4 K) werden nicht auf Fehlabschätzungen
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der Korrelationen sondern auf unerwünschten Wärmeübergang entlang der Rotorfläche zurück-
geführt. Für die Begründung dieser Aussage sei auf Anhang A.16 verwiesen.
Zusammenfassend bestätigt Abb. 6.9 die korrekte eindimensionale Voraussage der Temperatu-
rabsenkung Ttrel 3−Tt 0 für ein adiabates System. Außerdem können die Abweichungen mit
den Messdaten in Abb. 6.9 als ein Hinweis darauf interpretiert werden, wie empfindlich die
gemessene Kühllufttemperatur Ttrel 3 gegenüber dem Wärmeübergang in der Vordrallkammer
ist.
6.2.3.6 Ermittelte Werte für CIV, CIR, `I, `II, `III, xS und xR
Nach ihrer Herleitung aus den Messdaten und den numerischen Ergebnissen fasst Tab. 6.11 die
ermittelten Werte der Parameter CIV, CIR, `I, `II, `III, xS, xR und kTu zusammen.
CIV nach numerischen Ergebnissen von Abschnitt 6.2.3.1
CIR nach numerischen Ergebnissen von Abschnitt 6.2.3.2
`I = 0,0821 r1·s·d1NV·A mit A= 0,0001 m
2
`II = 0,0065 r1+r22
`III = 0,065 r1+r22
xS = 0,73
Für (r− r1)> 2d1 xR = 0,08












und v= 100 ms−1
kTu = 0,15 siehe Abschnitt 6.2.2.5
Tab. 6.11: Hergeleitete Parameter für die Korrelationen von der Vordrallströmung
6.2.4 Rückschlüsse über den Vordrall und die Drehimpulsverluste
Mit Hilfe der aus den Messdaten hergeleiteten Korrelationen für die Vordrallströmung (sie-
he Abschnitt 6.2.2 und 6.2.3) können im Vergleich zu publizierten Ergebnissen neben der
Wandreibung in der Vordrallkammer drei weitere Quellen für die Summe der Drehimpulsver-
luste identifiziert werden, die den Vordrall stromaufwärts der Receiverbohrungen bestimmen
(vgl. Abb. 6.14). Die Unterteilung und Quantifizierung dieser Strömungsverluste bietet damit


























Abb. 6.15: Unterteilung der Wandreibmo-
mente
einen neuen Einblick in die Entstehungsmechanismen des Vordralls. Die Drehimpulsverluste
werden hier in vier Kategorien dargestellt:
Der bedeutendste Drehimpulsverlust entsteht am Austritt der Vordralldüsen und wird in
dieser Arbeit durch den Drehimpulsverlustkoeffizienten CIV quantifiziert. Gemäß Abschnitt
6.2.3.1 induziert allein ein Drallerzeuger mit einem Austrittwinkel α eine Reduzierung der po-
tential maximalen tangentialen Strömungsgeschwindigkeit c1 iscosα um einen Faktor CIV/CdV
/cosα ≈ 1,06ηV. Für die zylindrischen Vordralldüsen des Typs A (vgl. Abb. 4.1) führt z.B. der
Drehimpulsverlust am Austritt des Drallerzeugers zu einer Reduzierung des Vordralls auf zirka
1,06 ·0,72≈80% von c1 iscosα. Damit wird ersichtlich, dass die Drehimpulsverluste in den Vor-
dralldüsensystemen durch Düsen mit hohen Durchflussbeiwerten CdV deutlich reduziert werden
können. Demzufolge sollten zur Reduzierung der Drehimpulsverluste die Vordralldüsen mit ei-
nem möglichst hohen Durchflussbeiwert CdV ausgelegt werden, worauf noch in Abschnitt 7.3
eingegangen wird.
Die zweite Verlustquelle ist nach diesen Untersuchungen die Wandreibung. Dabei weist Abb.
6.16 darauf hin, dass für einen gegebenen Eintrittsdrehimpuls I1 der Drehimpuls I2 am Ein-
tritt der Receiverbohrungen hauptsächlich durch die Stator-Wandreibung reduziert wird. Im
Vergleich ist die Rotor-Wandreibung um eine Größenordnung niedriger. Die aus den Messda-
ten ausgewerteten Stator-Wandreibmomente erreichen zirka 20% des Eintrittsdrehimpulses I1
für die Referenz-Konfiguration G-Ref. Umgerechnet heißt es, dass die Stator-Reibmomente
die umfangsgemittelte Strömungsgeschwindigkeit vϕ(r1) = vϕB von 0,8 c1 iscosα auf zirka 0,64
c1 iscosα bzw. auf 0,60 c1 is (siehe Abb. 6.12) absenkt. Bei der Analyse der Wandreibungsmo-
mente (vgl. Abb. 6.16) wird auch deutlich, dass die Reibungsmomente mit der Wandfläche der
Vordrallkammer zunehmen. Während Konfiguration G-hmin mit der engsten Vordrallkammer
das kleinste Wandreibmoment besitzt, kann nämlich das höchste Reibungsmoment in Konfigu-
ration G-smax mit der breiteren Ringkavität beobachtet werden. In der Vordrallkammer G-smax
sind sogar die Momente MI und MO um mehr als das Doppelte größer als in der Referenzkon-
figuration G-Ref. Damit wird ersichtlich, dass große Wandflächen, die entweder durch eine
breitere Ringkammer (Konfiguration G-smax), eine hohe Ringkammer (Konfiguration G-smax
im Vergleich zu G-hmin) oder durch eine kleinere Austrittfläche A1/sinα der Düsen erhalten
werden, die Drehimpulsverluste erhöhen. Wie noch in Abb. 6.16 dargestellt, sind die ermittelten


























































































































































































Abb. 6.16: Stator- und Rotor-Wandreibmomente
(siehe Abb. 6.15 und Gl. (6.17) bis (6.20) für die Definitionen von MI, MO, MS und MR)
Stator-Reibmomente von Konfiguration G-r1>r2 mit nach außen versetzten Vordralldüsen um
etwa 15% größer als in Konfiguration G-Ref. Dies wird auf den größeren Radius r1 zurückge-
führt, welcher einen leicht höheren Vordrall in der Vordrallkammer induziert (vgl. Abb. 6.12).
Damit wird gezeigt, dass eine Konfiguration mit nach außen versetzten Vordralldüsen höhe-
re Drehimpulsverluste verursachen kann. Neben dem leicht niedrigeren Verlustkoeffizienten
ηR, der für Konfiguration G-r1>r2 ermittelt wurde (vgl. Abb. 6.6), sind ihre höheren Stator-
Reibmomente weitere Hinweise, dass große radiale Versatze r2− r1 zwischen dem Drallerzeu-
ger und den Receiverbohrungen die Strömungsverluste erhöhen. Dies soll nochmals bei der
Analyse der Gesamteffizienz diskutiert werden (vgl. Kapitel 7).
Vergleiche der aus den Messdaten ermittelten Wandreibmomente mit den numerischen Ergeb-
nissen erlauben zusätzliche Aussagen über die Genauigkeit der CFD-Berechnungen von Kapitel
5: Die mit den CFD-Modellen berechneten Stator-Wandreibmomente sind deutlich niedriger als
die aus den Korrelationen bestimmten Momente (siehe Abb. 6.16 und Anhang A.17). Weitere
Vergleiche würden auch zeigen, dass die aus den Messdaten hergeleiteten Stator-Wandreibmo-
mente deutlich höheren Reibungsbeiwerten cf (um eine Faktor größer als 2) entsprechen als die,
die sich aus bereits erwähnten Reibungsgesetzen wie Gl. (3.56) ergeben. Die Auswertung dieser
Arbeit deutet damit darauf hin, dass die CFD-Berechnungen und die in der Literatur gefunde-
nen Ansätze von Abschnitt 3.2.3.2 die Stator-Wandreibung eher unterschätzen. Dabei soll nicht
vergessen werden, dass die sich ergebenden Unterschiede zwischen den Korrelationen und den
numerischen Ergebnissen auf den in den Korrelationen eingesetzten Ausdruck für den Eintritts-
drehimpuls I1 zurückzuführen ist (vgl. Abschnitt 6.2.3.1). Es soll auch betont werden, dass die
kleinsten Unterschiede der CFD-Ergebnisse mit den Korrelationen (<4%I1) für die Reibungs-
momente von Konfiguration G-hmin erreicht wurden. Diese Beobachtung kann mit den klein-
sten Temperaturabweichungen in Verbindung gebracht werden, die in Abschnitt 5.3.6 auch für
Konfiguration G-hmin festgestellt wurden. Dies zeigt erneut, dass die genausten numerischen
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Voraussagen für die Konfiguration mit der geringsten Vordrallkammerwandfläche erhalten wur-
den. Schließlich soll zur Analyse der Aussagekraft der CFD-Modelle noch bemerkt werden,
dass deutlich bessere Übereinstimmungen zwischen den Korrelationen und den numerischen
Vorhersagen für die Rotorreibmomente bei Überdrall (K1 >> 1) vorliegen (vgl. Abb. 6.16 und
Anhang A.17).
Die Turbulenz der Strömung und die sekundären Strömungen in der Vordrallkammer in-
duzieren zusätzliche Drehimpulsverluste, die eine weitere Reduzierung des Vordralls ct 2 am
Eintritt der Receiverbohrungen verursachen. Mit der radialen Verteilung der umfangsgemittel-
ten Strömungsgeschwindigkeit vϕ(r), die sich von der Geschwindigkeitsverteilung eines Poten-
zialwirbels unterscheidet (vgl. Abb. 6.12), können diese Strömungsverluste quantifiziert wer-
den. Hierzu kann das Drehimpulsverhältnis (r ·vϕ(r))/(r1 ·vϕ(r1)) benutzt werden, welches mit
Hilfe der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 berechnet werden kann. Die Herleitung der Kor-
relationen für die Vordrallströmung zeigen, dass die aus der Literatur bekannten Ähnlichkeit-
sparameter K1, Reϕ , λT i und Cwi zur Erklärung der in Vordralldüsensystemen entstehenden
radialen Verteilungen des Vordralls nicht genügen. Hierzu mussten in der vorliegenden Arbeit
neben der Drallzahl K1, bzw. vϕB/u1 ≈ ct 1/u1 = K1 die charakteristischen turbulenten Längen
`I, `II und `III eingeführt werden, um die Geschwindigkeitsverteilung der Kernströmung mit
der Geometrie zu korrelieren. Nach Einführung dieser Größen können die radialen Änderungen
der Geschwindigkeit vϕ in einer Vordrallkammer wie z.B. in Abb. 6.12(c) wie folgt beschrie-
ben werden: Oberhalb der Vordralldüsen (rC ≤ r≤ rO nach Abb. 6.3 und Abb. 6.4) sorgt der
turbulente Impulsaustausch dafür, dass vϕ weniger stark sinkt, als es bei einem Potenzialwirbel
der Fall ist. Im Ringraum zwischen den Düsen und den Receiverbohrungen verursachen lange
Mischungswege `III und kleine radiale Massenströme m˙ nahezu konstante radiale Geschwin-
digkeitsverteilungen (dvϕ/dr≈ 0), die Drehimpulsverluste generieren. Indem die Kühlluft die
Vordrallkammer mit einer hohen tangentialen Geschwindigkeitskomponente durch die Receiver-
bohrungen verlässt, beginnt der Vordrall vϕ , unterhalb der Bohrungsachse bei r< r2 deutlich
abzunehmen.
Der letzte Drehimpulsverlust, der in dieser Arbeit eingeführt wird, kann bei der Überführung
der Luft von der Kernströmung in die Receiverbohrungen entstehen. Dieser Strömungsverlust
wird anhand des Parameters CIR von Abschnitt 6.2.3.2 ausgewertet. Für die untersuchten Konfi-
gurationen wurde aber der Drehimpulsverlust am Eintritt der Receiverbohrung als vernach-
lässigbar klein (CIR ≈ 1) gegenüber den anderen erwähnten Verlusten in der Vordrallkammer
ausgewertet.
Nach Verdeutlichung ihres Nutzens für die Quantifizierung der einzelnen Drehimpulsverluste
müssen die Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 nun noch eingesetzt werden, um den Einfluss der
untersuchten geometrischen Parameter auf die Kühllufttemperatur vorzustellen. Dabei müssen
aber die Änderung der Kühlluftdruck und die Effekte des Wärmeübergangs in der Vordrallkam-
mer mitberücksichtigt werden (siehe Abschnitt 3.2.5). Diese Untersuchungen werden daher
nach der Analyse des Wärmeübergangs bei der Auswertung der Gesamteffizienz der Vordrall-
düsenssysteme durchgeführt werden (vgl. Kapitel 7).
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6.3 Wärmeübergang am Rotor
Mit den Erkenntnissen der vorigen Abschnitte über das Strömungsfeld können nun die Ergeb-
nisse der Wärmeübergangsmessungen ausgewertet werden. Infolge der niedrigen Anzahl von
veröffentlichten Daten strebt dieser Abschnitt eine Bestätigung und Ergänzung der existieren-
den Kenntnisse über den Wärmeübergang am Rotor an. Insbesondere sollen aus den neuen
Messdaten Korrelationen für die Wärmeüberganzahlen ermittelt werden, die in der Literatur
kaum zu finden sind. Die Auswertung beginnt in Abschnitt 6.3.1 mit einer Darstellung der ge-
messenen lokalenWärmeübergangszahlen zur Identifizierung der Haupteffekte. Danach werden
in Abschnitt 6.3.2 dieWärmeübergangszahlen in Umfangsrichtung gemittelt, um die Effekte der
gefundenen Einflussparameter genauer zu quantifizieren und Korrelationen herzuleiten.
6.3.1 Gemessene lokale Wärmeübergangszahlen
Um Vergleiche mit veröffentlichten Studien zu ermöglichen, werden zuerst die gemessenen
lokalen Wärmeübergangszahlen h mit der Breite s der Vordrallkammer und der mittleren Wär-







mit: qw = h (Taw−Tw) und Taw nach Gl. (4.5) (6.48)
Die Wärmeübergangszahl h ist der Proportionalitätsfaktor zwischen dem wandnormalen Wär-
mestrom qw sowie der Temperaturdifferenz zwischen der Wandoberfläche (Tw) und der Strö-
mung (Taw). Da h per Konvention häufig positiv angenommen wird, wird der Wärmestrom qw
positiv gezählt, wenn Taw größer als Tw ist. Damit Nu und h ausschließlich positiv, endlich
und unabhängig von der Temperaturdifferenz Taw−Tw bleiben, muss Taw so gewählt werden,
dass bei null Wärmestrom Taw gleich Tw bzw. die adiabate Wandtemperatur ist. Somit gelten
die in dieser Arbeit gemessenen Nußelt-Zahlen Nu nur für die in Abschnitt 4.8.2 gewählte An-
näherung für die Referenzlufttemperatur Taw. Im Gegensatz zu vielen Veröffentlichungen über
Rotor-Stator-Systeme wurde hier die Nußelt-Zahl nicht mit dem Radius r sondern mit der Brei-
te s der Vordrallkammer berechnet. Diese Wahl wird nach Darstellung der ersten Ergebnisse in
Abschnitt 6.3.2.1 begründet. Beim Multiplizieren der vorgestellten Nußelt-Zahlen mit r/s las-
sen sich die Ergebnisse von Abb. 6.17 direkt mit den Nußelt-Zahlen von anderen publizierten
Studien vergleichen. Insbesondere gilt r1/s= r2/s= 22 bei der radialen Position der Receiver-
bohrungen und der Vordralldüsen von Konfiguration G-Wü.
Abb. 6.17 zeigt auf der Rotorfläche von Konfiguration G-Wü gemessene charakteristische Nußelt-
Zahlen bei unterschiedlichen Drallzahlen K1, dimensionsfreien Massenströmen Cw2 sowie un-
terschiedlichen Umfangs-Reynolds-Zahlen Reϕ . Im Vergleich zu anderen Untersuchungen ge-
lingt mit der verwendeten Messtechnik eine Messauflösung der Wärmeübergangszahlen bis zur
Eintrittskante der Receiverbohrungen, wie in Abb. 6.17 zu sehen. Des weiteren bestätigen die
Messergebnisse dieser Arbeit mehrere Effekte, die in der Literatur bei anderen Konfiguratio-
nen und mit Hilfe von anderen Messverfahren beobachtet wurden. Aus einem Vergleich von
Abb. 6.17 mit publizierten Studien gehen folgende Ergebnisse hervor:
















(a) Unterdrall mit K1 =0,87
(Π=1,21; Cw2 = 28100;










(b) Überdrall mit K1 =1,75
(Π=1,21; Cw2 = 28600;












(c) Überdrall mit K1 =5,20
(Π=1,21; Cw2 = 28600;












(d) Überdrall mit K1 =1,25
(Π=1,43; Cw2 = 42300;












(e) Überdrall mit K1 =2,53
(Π=1,44; Cw2 = 42400;












(f) Überdrall mit K1 =7,63
(Π=1,43; Cw2 = 42500;
λT2 =1,33; Reϕ = 4,27 ·105)
Abb. 6.17: Auf der rotierenden Fläche der Vordrallkammer gemessene Nußelt-Zahlen (Kon-
figuration G-Wü mit r1/s= r2/s= 22; Nu= qw · s/(λ12(Taw−Tw)); Taw nach
Gl. (4.5))
Zum einen sind nicht-homogene Verteilungen von Nußelt-Zahlen mit maximalen Werten bei
radialer Position der Receiverbohrungen zu sehen, welche in Konfiguration G-Wü der radialen
Position r1 der Düsen auch entspricht. Dies erinnert an die Ergebnisse von Lock et al. (2004),
die die höchsten Wärmeübergangskoeffizienten bei der radialen Position der Vordralldüsen und
der Receiverbohrungen in einer Vordrallkammer mit versetzten Vordralldüsen gemessen hatten
(vgl. Anhang A.19).
Zum anderen können qualitativ unterschiedliche Verteilungen für die Fälle Unterdrall (K1 < 1)
und Überdrall (K1 > 1) in Abb. 6.17 festgestellt werden, wie aus den CFD-Voraussagen über
die Strömung erwartet werden konnte (siehe Kapitel 5). Bei Unterdrall mit K1=0,87 treten aus-
serhalb des Nahebereichs der Bohrung die kleinsten tangentialen und radialen Änderungen der
Wärmeübergangszahlen auf (siehe Abb. 6.17(a)). Die Receiverbohrung verursacht eine Unsym-
metrie der Verteilung in Umfangsrichtung und lokal erhöhte Nußelt-Zahlen. In Abb. 6.17(a)
erscheinen auf der Druckseite der Receiverbohrung (linke Seite der Bohrung in Abb. 6.17(a))
die höchsten Nußelt-Zahlen. Die Wärmeübergangszahlen im Bereich der Receiverbohrung sind
etwa 1,5 bis 2 mal größer als in einem von einem Bohrungsdurchmesser radial versetzten Gebiet.
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Lock et al. (2004) erhalten in einem anderen Vordralldüsensystem ein vergleichbares Verhält-
nis von 1,8 (vgl. Anhang A.19). Mit Hilfe von numerischen Berechnungen führen Lewis et al.
(2006) die hohen Wärmeübergangszahlen auf die Kernströmung zurück, welche am Eintritt der
Receiverbohrungen die in der Rotor-Grenzschicht transportierte Luft verdrängt. Die homogene-
ren Verteilungen der restlichen Flächen der Rotorscheibe lassen vermuten, dass bei Unterdrall
die Rotor-Grenzschicht ähnliche Eigenschaften wie in konventionellen achsensymmetrischen
Rotor-Stator Strömungen besitzt (siehe Abschnitt 3.2.1.1). Lock et al. (2003) kennzeichnen den
Strömungsmodus, in dem solche Rotor-Grenzschichten entstehen, als viscous flow regime.
Bei Überdrall (K1 > 1) wurden höhere Nußelt-Zahlen und stärkere radiale Gradienten der Wär-
meübergangskoeffizienten gemessen. Solche Verteilungen können insbesondere unerwünschte
thermische Spannungen in der Turbinenscheibe generieren. Mit der Umkehrung der relativen
Strömungsgeschwindigkeit am Bohrungseintritt bewegen sich die Maxima von der linken Seite
(vgl. Abb. 6.17(a)) zur rechten Seite der Bohrung (vgl. Abb. 6.17(b) bis 6.17(f)). Die höhe-
ren radialen Änderungen der Wärmeübergangszahlen mit maximalen Werten bei der radialen
Position der Düsen lassen vermuten, dass bei Überdrall die Luftstrahlen aus den Vordralldüsen
die Rotor-Grenzschicht verdrängen. Somit entstehen Wärmeübergangszahlen, die eher für Prall-
strahlen als für achsensymmetrische Rotor-Grenzschichten charakteristisch sind. Dieser zweite
Strömungsmodus wurde auch von Lock et al. (2003) beobachtet und inertial flow regime ge-
nannt.
Für die Herleitung von Korrelationen müssen zudem die Einflüsse der Strömungsparameter K1,
Cw2 und Reϕ diskutiert werden, die üblicherweise die Rotor-Grenzschicht kontrollieren (siehe
Abschnitt 3.2.1.1). Die Erhöhung der Nußelt-Zahlen mit der Drallzahl K1 in Abb. 6.17 bestätigt
die Hauptrolle von K1 für die Rotor-Grenzschicht. Quantitative vergleichbare Abhängigkeiten
des Wärmeübergangs mit K1 können in den Untersuchungen von Wilson et al. (1997) und
Lock et al. (2004) gefunden werden. Eine Erhöhung der im Bereich der Receiverbohrungen
gemittelten Nußelt-Zahl um zirka 30% kann in Abb. 6.17 für K1 zwischen 1,25 und 2,60 beob-
achtet werden, während Wilson et al. (1997) eine vergleichbare Steigerung in einem anderen
sogenannten direkten Vordralldüsensystem für K1 zwischen 0,99 und 1,98 messen. Als weite-
rer Vergleich zeigen die Messungen von Lock et al. (2004) (Anhang A.19) eine Verdopplung
der Wärmeübergangszahl bei der radialen Position gegenüber den Vordralldüsen für eine Erhö-
hung der Drallzahl von K1 =0,5 auf K1 =1,39. Mit leicht höheren Wärmeübergangszahlen bei
K1 =1,25 und bei Cw2 =42300 im Vergleich zum Fall mit K1 =1,75 und Cw2 =28600 geht aus
Abb. 6.17 hervor, dass Cw2 den Wärmeübergang ebenso beeinflusst. Die Wirkung der Umfangs-
Reynolds-Zahl Reϕ scheint dagegen von geringerer Bedeutung zu sein, wie der Vergleich von
Abb. 6.17(a) mit Abb. 6.17(f) zeigt.
6.3.2 Umfangsgemittelte Wärmeübergangszahlen
6.3.2.1 Einflussparameter
Nun sollen die Einflüsse von K1, Cw2 und Reϕ genauer quantifiziert werden, da sie in Abschnitt
3.2.1.1 und 6.3.1 neben den geometrischen Parametern als potenzielle Einflussparameter für die
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Nußelt-Zahl Nu(ζ) erkannt wurden. Zur Vereinfachung werden hierzu nur die umfangsgemit-
telten Wärmeüberganzahlen h(r) berücksichtigt. Für Daten über die tangentialen Änderungen
der Wärmeübergangszahlen sei auf Abb. 6.17 verwiesen. Wie in Abschnitt 6.3.1 werden die
Wärmeübergangszahlen h(r) mit Hilfe der Referenzlufttemperatur Taw der Gl. (4.5) gebildet.







Für die von den Düsen und von den Receiverbohrungen weit entfernten Rotorflächen (mit
|r− r2|>> 2s, s≈ d2 und r1 ≈ r2), die aber für diese Arbeit von geringerem Interesse sind,
ist vermutlich die radiale Position r am besten geeignet zur Skalierung der Wärmeübergangs-
koeffizienten. Wegen des überwiegenden Einflusses der Kühlluftstrahlen aus den Vordralldüsen
(vgl. Abschnitt 6.3.1) wird dennoch angenommen, dass sich die Dicke der Rotorgrenzschicht
in der Nähe der Receiverbohrungen besser mit dem axialen Abstand s zwischen den Düsen und
dem Rotor als mit dem Radius r skalieren lässt. Demzufolge wurden sowohl die Wärmeüber-









Die erhaltenen radialen Verteilungen der umfangsgemittelten Nußelt-Zahl Nu(ζ) sind in Abb.
6.18 dargestellt. Wie in Abb. 6.17 wird hier eine klare Erhöhung der Nußelt-Zahlen im radialen
Bereich der Vordralldüsen und der Receiverbohrungen bei ζ = 0 ersichtlich. Für ζ >1,5 senkt
aber Nu(ζ) weniger deutlich mit dem steigenden Radius, so dass die Grenzschicht der Rotor-
fläche in zwei Zonen unterteilt werden kann. Der erste Bereich mit hohen Nußelt-Zahlen für
-1,5< ζ <1,5 markiert die direkte Einflusszone der Receiverbohrungen und der Luftstrahlen
aus den Düsen, während sich eine von den Receiverbohrungen ungestörte achsensymmetrische
Rotorgrenzschicht mit mäßigen radialen Gradienten der Nußelt-Zahlen bei ζ >1,5 einstellt. Da-
mit werden die Ergebnisse von Abb. 6.17 bestätigt, ohne aber weitere Erkenntnisse über die
quantitativen Effekte von K1, Cw2 und Reϕ auf den Wärmeübergang zu liefern.
Hierzu müssen die gemessenen radialen Verteilungen der Nußelt-Zahlen Nu(ζ) in drei Zonen P,
Q und R aufgeteilt werden, die nach der Betrachtung der gemessenen Wärmeübergangsgradien-
ten definiert wurden, wie in Abb. 6.19 zu sehen ist. In diesen Zonen wurden aus den Messdaten




m , sowie die Extrema Numax, Nu
(P)
min und
Nu(Q)min der zentralen Bereiche P und Q ermittelt (vgl. Abb. 6.19).
Statt die gemittelten Nußelt-Zahlen und Extrema als Funktion von K1, Cw2 und Reϕ darzustel-
len, wird eine weitere Kennzahl definiert, mit der die Nußelt-Zahlen im Fall einer durch Prall-
strahlen induzierten Kühlung üblicherweise korreliert werden. Dabei handelt es sich um die am
Austritt der Düse gebildete Reynolds-Zahl Res. Bemerkenswert ist, dass Res nach Gl. (6.51)








Cw2 für m˙1 ≈ m˙2 (6.51)
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Abb. 6.18: Radiale Verteilungen der umfangsgemittelten Nußelt-Zahl Nu(ζ) in der Konfigura-
tion G-Wü
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Aufgrund der Beziehungen zwischen Res, K1, Cw2 und Reϕ in der Konfiguration G-Wü reicht
die Untersuchung der Einflüsse von nur zwei Kennzahlen zum Verständnis der Änderungen des
Wärmeübergangs mit den Strömungsparametern. Da die in Abb. 6.17 gezeigten Verteilungen
mehr Ähnlichkeiten mit durch Prallstrahlen induzierter Kühlung haben, werden die gemittelten
Nußelt-Zahlen und Extrema schließlich in Abb. 6.20 nur als Funktion der Strömungsparameter
K1 und Res dargestellt. Mit Hilfe dieser Darstellung können nun die Effekte der Drallzahl K1
und der Reynolds-Zahl Res genau quantifiziert werden.
In Abb. 6.20 wird deutlich, dass K1 der Haupteinflussparameter auch für die umfangsgemittel-






min, Numax und Nu
(R)
m ist. Insbesondere kann die
stärkere Abhängigkeit von K1 für Numax beobachtet werden, während außerhalb der Einflus-
szone der Vordralldüsen Nu(R)m nur leicht von K1 beeinflusst wird. Generell bedingt bei Über-
drall (K1 > 1) eine Steigerung von K1 meistens eine Erhöhung der Nußelt-Zahlen. Trotz einer
begrenzten Anzahl von Daten scheint sich anzudeuten, dass die Nußelt-Zahlen nach dem Errei-
chen eines Minimums bei Unterdrall (K1 < 1) mit einer steigenden relativen Geschwindigkeit
zwischen Luft und Rotor wieder ansteigen. Im Vergleich ist der Effekt von Res weniger ausge-
prägt. Dabei bewirkt eine höhere Reynolds-Zahl Res nur eine leichte Erhöhung des Wärmeüber-
gangs in den Einflusszonen P und Q der Vordralldüsen. Bei einem radialen Abstand |ζ |>1,4 ist
keine Abhängigkeit von der für die Düsen charakteristischen Reynolds-Zahl Res festzustellen




m in Abb. 6.20(c), 6.20(d) und 6.20(f)).








































min = Nu(−1,4); Nu(Q)min = Nu(1,4)
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Gl.(6.53)





































































































Abb. 6.20: Effekte der Drallzahl K1 und der Reynolds-Zahl Res auf die gemittelten Nußelt-
Zahlen von Abb. 6.19 - Konfiguration G-Wü
6.3.2.2 Korrelationen
Zur Korrelation der Messdaten stehen jetzt zwei Möglichkeiten zur Verfügung. Die erste Metho-
de besteht in der Kalibrierung der Berechnungsansätze von Abschnitt 6.2.2 mit den gemessenen
Nußelt-Zahlen. Die zweite Methode beruht auf einer einfachen Interpolation der gemessenen
Nußelt-Zahlen. Die Ergebnisse beider Methoden müssen hier vorgestellt werden, weil sie beide
Vor- und Nachteile haben.
Der Vorteil der Berechnungsansätze von Abschnitt 6.2.2 ist, dass sie für alle in dieser Arbeit
untersuchten Vordrallkammern benutzt werden können. Aus diesem Grund werden die Korrela-
tionen von Abschnitt 6.2.2 noch zur Bestimmung der Wandwärmeströme in Kapitel 7 benötigt,
um die Effekte des Wärmübergangs auf die Gesamteffizienz bei unterschiedlichen Vordrallkam-
merkonstruktionen zu diskutieren. Die mit Hilfe der zweiten Methode erhaltene Korrelation der
Wärmeübergangszahlen (siehe Gl. (6.53)) ist im Vergleich zu den Berechnungsansätzen von
Abschnitt 6.2.2 nur für eine geometrische Konfiguration gültig und kann deshalb nicht für die
Untersuchungen von Kapitel 7 verwendet werden. Die Ergebnisse der zweiten Methode sind
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A+B ·K1+C ·K21+D ·K31
)
mit m, A, B, C und D nach Tab. 6.12 (6.53)
K1 <1,05 K1 ≥1,05
Nu(...)... m A B C D A B C D
Nu(P)m 0,18 308,616 -1012,799 1133,59 -412,01 7,031 17,501 -8,25 1,46
Nu(Q)m 0,18 237,9 -708,564 748,83 -260,01 5,08 24,584 -14,12 2,74
Nu(P)min 0 -100,096 616,96 -923,2 448 -420,91 818,865 -434,8 76,86
Nu(Q)min 0 563,776 -1602,869 1737,23 -609,92 8,174 142,712 -75,84 13,47
Numax 0,11 1477,576 -4789,76 5259,2 -1888 35,037 43,825 -22,35 3,97
Nu(R)m 0 700,31 -1975,129 2028,52 -682,31 10,269 98,624 -43,83 6,47
siehe Abb. 6.21 für die Definition der Zone P, Q und R
Tab. 6.12: Dimensionslose Koeffizienten der Gl. (6.53)
In Abb. 6.21 werden exemplarische Ergebnisse der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 mit den
gemessenen Wärmeübergangszahlen verglichen. Obwohl die korrelierten Wärmeübergangszah-
len bei der radialen Position der Receiverbohrungen (ζ = 0) die Messergebnisse um etwa 30%
unterschätzen, wird der radiale Verlauf durch die Gleichungen von Abschnitt 6.2.2.6 qualitativ
gut wiedergegeben. Die in Abb. 6.21 festellbaren Differenzen können auf die ermittelten Werte
für xR (vgl. Tab. 6.11) und auf die in Abschnitt 6.2.2.6 angenommene Beziehung zwischen der
Geschwindigkeits- und Temperaturgrenzschicht zurückgeführt werden. Dabei kann vom univer-
sellen Wandgesetz von White (1974) nur eine begrenzte Genauigkeit für die Voraussage einer
instationären und nicht-achsensymmetrischen Rotorgrenzschicht erwartet werden, die zwischen
den Receiverbohrungen entsteht. Trotz der in Abb. 6.21 beobachteten Unterschiede werden die













































Abb. 6.21: Umfangsgemittelte Nußelt-Zahl Nu(ζ) entlang der Rotorfläche der Vordrallkam-
mer G-Wü
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Ergebnisse der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 für ihre Verwendung in Kapitel 7 als ausrei-
chend betrachtet.
Eine genauere Korrelation der gemessenen Wärmeübergangszahlen stellt Gl. (6.53) dar, die
durch Interpolation der Messdaten gewonnen wurde. Da die Untersuchungen mit Luft bei na-
hezu Umgebungsbedingungen (siehe Kapitel 4) durchgeführt wurden, gilt Gl. (6.53) für eine
Prandtl-Zahl Pr von zirka 0,70. Außerdem kann wie bereits erwähnt, Gl. (6.53) nur für die
Vordrallkammern, die mit Konfiguration G-Wü geometrisch ähnlich sind, eingesetzt werden.
Nach Tab. 6.12 ist der maximale Wert für den Koeffizienten m 0,18 in Gl. (6.53). Damit ist
m unterhalb des theoretischen Werts von 0,5 für einen axialsymmetrischen Staupunkt auf einer
nicht rotierendenWand. Der Exponent 0,5 lässt sich unter anderem dank der Analogie zwischen
der Keilströmung mit einem Keilwinkel von 180o und dem axialsymmetrischen Staupunkt (vgl.
Schlichting und Gersten (1997)) aus den analytischen Lösungen von Eckert (1942) für die lami-
nare Temperaturgrenzschicht in der Nähe des Staupunkts einer Keilströmung ableiten.
Mit Hilfe von Gl. (6.54) und (6.53) kann auch die radiale Verteilung der umfangsgemittelten













min für 1,4≤ ζ ≤ 3,04 (6.54)
Abb. 6.18 illustriert schließlich, wie gut die mit Gl. (6.54) erhaltenen radialen Verteilungen mit
den Messdaten übereinstimmen.
7 Bewertung der Gesamteffizienz
Nachdem die Messergebnisse der vorliegenden Arbeit in Kapitel 6 mit den geometrischen Para-
metern korreliert wurden, kann nun eine Analyse der Gesamteffizienz der untersuchten Vor-
dralldüsensysteme vorgestellt werden, um die ursprüngliche Frage nach der Kühlleistung und
möglicher Verbesserungspotenziale zu beantworten (vgl. Kapitel 1). Da bisher noch keine Kenn-
zahl zur Quantifizierung der Gesamteffizienz gefunden wurde (vgl. Abschnitt 3.2.5), werden
zunächst mit Hilfe der gewonnenen Korrelationen charakteristische Druck- und Temperatur-
kennfelder von zwei unterschiedlichen Vordralldüsensystemen dargestellt. Der Vergleich soll
die Haupteigenschaften der Kennfelder mit und ohne Wärmeübergang in der Vordrallkammer
illustrieren. Er soll aber auch zeigen, dass die Bestimmung der Konfiguration mit der höchsten
Effizienz nicht direkt aus den Druck- und Temperaturkennfeldern ersichtlich ist. Aus diesem
Grund wird danach der polytrope Wirkungsgrad ηp3 (in Analogie zum Abschnitt 3.1.2) zur
Ermittlung der Gesamteffizienz von Vordralldüsensystemen mit adiabaten Wänden eingeführt
(vgl. Abschnitt 7.2). ηp3 kann dazu dienen, die Effizienz unterschiedlicher adiabater Vordrall-
düsensysteme zu vergleichen, aber auch die Betriebspunkte mit minimalen Strömungsverlusten
zu finden. Da ηp3 keine Aussage über die Kühlleistung und über Systeme mit Wärmeüber-
gang liefern kann, werden die Korrelationen von Abschnitt 6.1 und 6.2.2 erneut eingesetzt, um
die Effekte der untersuchten Konstruktionsänderungen auf die Kühllufttemperatur Ttrel 3 bei
vorgegebenem Kühlluftdruck ptrel 3, vorgegebenem Kühlluftmassenstrom m˙3 und vorgegebener
Wandtemperatur Tw zu quantifizieren (vgl. Abschnitt 7.3). Im letzten Abschnitt soll damit der
Einfluss der einzelnen untersuchten geometrischen Änderungen auf die Gesamteffizienz gezeigt
werden.
7.1 Charakteristische Druck- und Temperaturkennfelder
Für die Analyse der Druck- und Temperaturkennfelder wird Konfiguration G-Ref mit der von
Geis (2002) experimentell untersuchten Konfiguration G-A3/A1=1,6 verglichen, deren Strö-
mungsverluste in dieser Arbeit ebenfalls korreliert wurden (siehe Abschnitt 6.1). Konfigurati-
on G-Ref und G-A3/A1=1,6 wurden gewählt, weil sie sich durch zwei der einflussreicheren
Parameter unterscheiden: nämlich das Flächenverhältnis A3/A1 und der Verlustkoeffizient ηV
der Vordralldüsen (siehe geometrische Parameter von G-Ref und G-A3/A1=1,6 in Tab. 4.2 und
Tab. A.1).
Zur Darstellung der Kennfelder sind in Abb. 7.1 die Änderungen des Druckverhältnisses ptrel 3/
pt 0 und des Temperaturverhältnisses Ttrel 3/Tt 0 als Funktion des reduzierten Kühlluftmassen-
stroms m˙3
√
RTt 0/(pt 0A1) und der dimensionslosen Umfangsgeschwindigkeit u2/
√
2cpTt 0 ge-
zeigt. Zusätzlich wird der Einfluss des Wärmeübergangs in der Vordrallkammer auf die Kühl-
lufttemperatur Ttrel 3 beim Einsatz der Korrelationen von Abschnitt 6.2.2.6 mit einer homoge-
nen Wandtemperatur Tw von 322 K untersucht. Die Kennfelder wurden erhalten, indem für
einen festgelegten Druck pt 0 und eine festgelegte Referenztemperatur Tt 0 der Kühlluftmas-
senstrom m˙3 bei zwei unterschiedlichen Umfangsgeschwindigkeiten u2 variiert wurde (siehe
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Abb. 7.1). Hier wird wie im ganzen Kapitel 7 angenommen, dass der Druck in der Vordrallkam-
mer dank perfekter Dichtungen am inneren und äußeren Radius nur durch den Kühlluftmassen-
strom m˙1 = m˙3 bestimmt wird.
Aus Abb. 7.1 gehen folgende Merkmale der Kennfelder hervor, die für die Auslegung berück-
sichtigt werden sollen: Zum einen bestätigen die Korrelationen, dass eine Reduzierung der Kühl-
lufttemperatur Ttrel 3 bei konstanter Drehzahl und für eine gegebene Geometrie meistens nur
durch eine Reduzierung des Kühlluftdrucks ptrel 3 erreicht werden kann. Zum anderen ist die
gesamte Durchfluss-Charakteristik der Vordralldüsensysteme nur wenig abhängig von der di-
mensionslosen Umfangsgeschwindigkeit u2/
√
2cpTt 0 für ein Flächenverhältnis A3/A1 ≥ 3, da
in einem solchen Fall das Durchflussverhalten allein durch die Drosselfläche der Vordralldüsen
bestimmt wird. Die Abhängigkeit von ptrel 3/pt 0 mit u2/
√
2cpTt 0 nimmt aber mit sinkendem
Flächenverhältnis A3/A1 zu. Der Wärmeübergang kann in Abhängigkeit von der Wandtempera-
tur die Kühllufttemperatur deutlich erhöhen, so dass er bei der Auslegung auch berücksichtigt
werden muss. Schließlich ist aus den Kennfeldern der optimale Betriebspunkt oder die Konfi-
guration mit der höchsten Effizienz nicht offensichtlich, da für einen gegebenen Massenstrom
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(a) G-Ref; A3/A1=3,0; Düsen A; ηV ≈0,7
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(b) G-A3/A1=1,6; A3/A1=1,6; Düsen B; ηV ≈0,9
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(c) G-Ref; A3/A1=3,0; Düsen A; ηV ≈0,7
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(d) G-A3/A1=1,6; A3/A1=1,6; Düsen B; ηV ≈0,9
Abb. 7.1: Charakteristische Druck- und Temperaturkennfelder von Vordralldüsensystemen -
Korrelationen von Abschnitt 6.1 und 6.2.2 mit pt 0 =1,8 bar, Tt 0 = Tt 1 =302 K,
Tw =322 K und u2 =70 ms−1 oder u2 =140 ms−1
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m˙3 eine kältere Kühllufttemperatur Ttrel 3 gleichzeitig einem niedrigen Kühlluftdruck entspricht.
Deshalb wird nun eine neue Kennzahl eingeführt, mit der die Effizienz unterschiedlicher Vor-
dralldüsenssysteme gemessen werden kann.
7.2 Definition und Kennlinien des Wirkungsgrades ηp3
Die Definition einer Kennzahl zur Ermittlung der Effizienz ist nicht nur nötig für den Vergleich
unterschiedlicher geometrischer Konfigurationen sondern auch für die Identifizierung eines Be-
triebspunkts mit minimalen Strömungsverlusten. Da der Kühlluftdruck ptrel 3 und die Kühlluft-
temperatur Ttrel 3 für jeden Betriebspunkt mit Hilfe der Korrelationen von Abschnitt 6.1 und
6.2.2 ermittelt werden können, kann nun die gleiche Vorgehensweise wie in Abschnitt 3.1.2 zur
Auswertung der gesamten Strömungsverluste genutzt werden. Dafür werden die Temperaturän-
derungen Ttrel 3ad/Tt 0, die in einem Vordralldüsensystem mit adiabaten Wänden zu erwarten
sind, mit den isentropen Temperaturänderungen Ttrel 3min/Tt 0 verglichen, die sich durch eine
verlustfreie Entspannung bei dem gleichen Druckverhältnis ptrel 3/pt 0 wie folgt ergibt:







Die Effizienz von Vordralldüsensystemen mit adiabaten Wänden kann somit durch einen poly-
tropen Wirkungsgrad quantifiziert werden (siehe Anmerkung von Abschnitt 3.1.2 für die ver-
wendete Terminologie). Beim Ersetzen des Indexes 6 durch den Index 3 in den Gleichungen
von Abschnitt 3.1.2 kann der polytrope Wirkungsgrad ηp3 für ein Vordralldüsensystem anhand








1− ln(Tt 3ad /Tt 0)
ln(pt 3 /pt 0)
)−1
(7.2)
wobei der virtuelle Totaldruck pt 3 und die virtuelle Totaltemperatur Tt 3ad aus den bekannten
Größen ptrel 3 und Ttrel 3ad wie folgt hergeleitet werden:
Tt 3ad = Ttrel 3ad+
u23
2cp







Die damit gewonnenen polytropen Wirkungsgrade ηp3 sind für die gleichen Konfigurationen
und die gleichen Betriebspunkte wie im vorigen Abschnitt in Abb. 7.2 über den Anströmwinkel
β dargestellt.
Bemerkenswert ist zuerst, dass die polytropen Wirkungsgrade der untersuchten Vordralldüsen-
systeme mit maximalen Werten von zirka 0,23 deutlich niedriger als etwa bei Turbinenstufen
sind. Dies lässt vermuten, dass bedeutende Erhöhungen der Effizienz im Vergleich zu den hier
betrachteten Konfigurationen theoretisch erzielbar sind. Außerdem zeigt Abb. 7.2, dass der ma-
ximale Wirkungsgrad beider Konfigurationen bei Überdrall für einen Anströmwinkel β größer
als 40 o erreicht wird. Daraus kann der Schluss gezogen werden, dass der Fall mit einem nomi-
nalen Vordrall (ct 2/u2 = 1 bzw. β ≈ 10 o±15 o je nach Konfiguration) kein optimaler Betrieb-
spunkt für die untersuchten Konfigurationen ist. Wie der Vergleich von Konfiguration G-Ref
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(a) G-Ref; A3/A1=3,0; Düsen A; ηV ≈0,7


















(b) G-A3/A1=1,6; A3/A1=1,6; Düsen B; ηV ≈0,9
Abb. 7.2: Polytroper Wirkungsgrad ηp3 von Vordralldüsensystemen mit adiabaten Wänden in
Abhängigkeit des Anströmwinkels β - Korrelationen von Abschnitt 6.1 und 6.2.2 mit
pt 0 =1,8 bar und Tt 0 = Tt 1 =302 K
mit G-A3/A1=1,6 es andeutet, ergibt sich der optimale Anströmwinkel aus der Aufteilung der
einzelnen Strömungsverluste. Aufgrund des kleineren Flächenverhältnisses A3/A1 von Konfigu-
ration G-A3/A1=1,6 sind nämlich die gesamten Strömungsverluste stärker von den Strömungs-
verluste in den Receiverbohrungen beeinflusst, so dass in G-A3/A1=1,6 ηp3 das Maximum bei
etwa dem gleichen Anströmwinkel β erreicht, bei dem der Verlustkoeffizient ηR der Receiver-
bohrungen maximal wird. In Konfiguration G-Ref tritt indessen der maximale Wirkungsgrad
erst bei β ≈60 o ein, wenn die Strömungsverluste in den Receiverbohrungen nicht mehr ver-
nachlässigbar gegenüber dem mit ηV quantifizierten Totaldruckverlust der Düsen werden.
Im Gegensatz zu den bekannten Kennzahlen ηeff, c˜eff/c1 is oder Θ (vgl. Abschnitt 3.2.5) be-
rücksichtigt der Wirkungsgrad ηp3 die erreichte Kühllufttemperaturabsenkung Ttrel 3ad−Tt 0 im
Zusammenhang mit der Druckänderung ptrel 3−pt 0 der Kühlluft bis in den Receiverbohrungen.
Aus diesem Grund ist er für Aussagen über die Gesamteffizienz von adiabaten Vordralldüsen-
systemen besser geeignet als ηeff, c˜eff/c1 is oder Θ. Weil ηp3 von der Durchfluss-Charakteristik
des Systems abhängt und kein Indikation über den Kühlluftmassenstrom und die Kühlleistung
enthält, genügt aber die Ermittlung von ηp3 nicht für eine aussagekräftigere Auswertung der
Gesamteffizienz. Deshalb muss im nächsten Abschnitt eine andere Vorgehensweise zur Analy-
se der Gesamteffizienz herangezogen werden.
7.3 Potenzielle Erhöhung der Effizienz durch Konstruktionsänderung
Das Ziel des letzten Abschnitts ist es, die Gesamteffizienz mit Hilfe der hergeleiteten Korrelatio-
nen für die untersuchten Konstruktionsänderungen zu bestimmen. Dank der Korrelationen von
Abschnitt 6.2.2.6 wird auch der Einfluss des konvektiven Wärmeübergangs auf die Kühllufttem-
peratur diskutiert. Die vorliegenden Ergebnisse können somit dazu dienen, Verbesserungspoten-
ziale zur Erhöhung der Kühleffektivität von Vordrall-Kühlluftsystemen aufzuzeigen.
Wie bereits in Abschnitt 7.2 erwähnt, reicht hierzu die Ermittlung von ηp3 nicht. Stattdessen
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wird die Analyse der Kühllufttemperatur Ttrel 3 für ein vorgegebenes Druckverhältnis ptrel 3/pt 0
und einen vorgegebenen Kühlluftmassenstrom m3 bevorzugt. Da bei den vorliegenden experi-
mentellen Untersuchungen ptrel 3/pt 0 und m3 nicht unabhängig von einander eingestellt werden
konnten, können die entsprechenden Temperaturen Ttrel 3 nur durch die Anwendung der in die-
ser Arbeit entwickelten Korrelationen ermittelt werden. Aus den damit gewonnenen Tempera-
turreduzierungen Ttrel 3−Tt 0 könnten in einer weiteren Studie, die den Rahmen von Abschnitt
7.3 sprengen würde, die entsprechend erzielbaren Einsparungen des Kühlluftmassenstroms be-
stimmt werden, die zu Erhöhungen des Gasturbinenwirkungsgrades führen könnten.
Um die Übertragbarkeit der Korrelationen nachzuweisen, werden die Berechnungen bei Randbe-
dingungen durchgeführt, die für ein Flugtriebwerk charakteristisch sind. Die Randbedingungen
und Ergebnisse der Simulationen sind in Abb. 7.3 dargestellt. Zur Untersuchung der Auswir-
kung von Änderungen der Geometrie dient Konfiguration G-Ref als Basis, zu der im Vergleich
gewählte geometrische Parameter variiert werden. Neben den geometrischen Parametern von
Interesse musste bei den anderen Konfigurationen von Abb. 7.3 auch der Düsendurchmesser d1
geändert werden, damit alle Konfigurationen den gleichen Massenstrom m˙1 = m˙3=2,18 kgs−1
haben. Das Flächenverhältnis A3/A1 weist in Abb. 7.3 indirekt auf die durchgeführten Än-
derungen des Durchmessers d1 hin, da die gesamte Fläche A3 der Receiverkanäle gleich der
Fläche von Konfiguration G-Ref gelassen wurde. Für jede untersuchte Konfiguration wurde ei-
ne Berechnung mit adiabaten und nicht adiabaten Wänden durchgeführt. Die dafür eingesetzte
Verteilung der Wandtemperatur Tw(r) ist in der Beschriftung von Abb. 7.3 definiert. Da die
Temperaturdifferenz zwischen der Kühlluft und der Wandfläche je nach Gasturbinenklasse sehr
unterschiedlich sein kann, liefern die Simulationen von Abb. 7.3 mit Wärmeübergang beispiel-
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Abb. 7.3: Einfluss von geometrischen Parametern auf die Temperaturabsenkungen Ttrel 3−Tt 0
- Aus den Korrelationen von Abschnitt 6.1 und 6.2.2 hergeleitete Voraussage mit
u2 = u3=323 ms−1, m˙1 = m˙3=2,18 kgs−1, pt 0=25 bar, ptrel 3=15,3 bar, Tt 0=780 K,
Tw=Tt 0+40 · (r− rmin)/hRef und hRef=0,0468 m
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hafte Ergebnisse, die dann für andere Wandtemperaturen korrigiert werden müssen.
Die Ergebnisse von Abb. 7.3 werden zuerst für einzelne geometrische Änderungen beschrieben,
um am Ende Schlüsse für die Voraussagen ziehen zu können. Beginnt man mit der Analyse
der adiabaten Temperaturänderung der Konfiguration mit radial versetzten Düsen stellt man
fest, dass ein radialer Abstand von -1,45d1 zwischen den Düsen und den Receiverbohrungen
infolge des niedrigen Drehimpulses I1 eine Erhöhung um 8 K der Kühllufttemperatur Ttrel 3
induziert. Beim Vergrößern des Radius r1 ist dagegen kein Unterschied zur Referenzkonfigura-
tion zu sehen. In diesem Fall gleicht der positive Effekt des höheren Eintrittsdrehimpulses I1
die leicht höheren Strömungsverluste in der Ringkavität aus, die hauptsächlich durch eine hö-
here Wandreibung und einen um 4% niedrigeren Verlustkoeffizienten ηR erzeugt werden. Der
Effekt einer breiteren Vordrallkammer ist aufgrund höherer Wandreibmomente MI und MA (vgl.
Abb. 6.16) durch eine Temperaturerhöhung von 3 K gekennzeichnet. Im Gegensatz zur breiteren
Vordrallkammer von Abb. 7.3 wurden gleichzeitig die Breite s und die radiale Position der Dü-
sen (r1 > r2) in Konfiguration G-smax geändert. Deshalb fällt der Vergleich mit einer breiteren
Ringkavität in Abb. 7.3 schlechter aus als zwischen der Konfiguration G-Ref und G-smax (vgl.
Abb. 6.9). Der Einfluss einer kleineren Kammerbreite s als die der Konfiguration G-Ref wurde
nicht simuliert, da die Gefahr von Resonanzeffekten für s/d1 <1,2 steigt (mehr Details in Ab-
schnitt 5.2.3.1). Somit kann eine weitere Reduzierung der Breite s ohne Anpassung der Düsen-
und Receiverbohrungsdurchmesser als wenig vorteilhaft für die Kühleffektivität betrachtet wer-
den. Ansonsten ermöglicht nach Abb. 7.3 eine niedrige Höhe h der Ringkammer die Temperatur
Ttrel 3 um 1 K bei adiabaten Wänden und um 4 K bei nicht adiabaten Wänden abzusenken. Trotz-
dem führten weder die Kavitätshöhe noch die bisher betrachteten geometrischen Parameter zu
bedeutenden Reduzierungen der Kühllufttemperatur.
Im Gegensatz dazu stellen ein höherer Durchflussbeiwert der Düse und der Receiverbohrungen
einen wirksameren Weg zu erhöhter Effizienz in Vordrallkühlluftsystemen dar. Mit einer Vor-
dralldüsenbauart B kann der Verlustkoeffizient ηV von 0,75 auf 0,89 erhöht werden. Um den
gleichen Massenstrom m˙1=m˙3=2,18 kgs−1 einzustellen, wurde der Durchmesser d1 um 10%
reduziert. Aufgrund der Simulation perfekter Dichtungen in der Vordrallkammer ist der Vor-
drallkammerdruck p1 keine Funktion weiterer Drücke als pt 0 und ptrel 3. Infolge des höheren
Flächenverhältnisses A3/A1 ergab sich dann eine Zunahme des Druckverhältnisses Π auf 1,6
im Vergleich zu Π=1,56 in Konfiguration G-Ref. Das höhere Druckverhältnis und der höhere
Parameter ηV induzieren beide einen höheren Eintrittdrehimpuls I1. Als Konsequenz nimmt die
Temperatur Ttrel 3 gegenüber Konfiguration G-Ref um 11 K ab.
Eine weitere Absenkung von 14 K wurde für eine Erhöhung der Größe ηR von 0,43 auf 0,6
berechnet. Mit ηR =0,6 wird ein höherer Druckrückgewinn ptrel 3−p1 vom Düsenaustritt bis
zum Eintritt der Receiverkanäle modelliert. Damit sinkt der Druck p1 in der Vordrallkammer
für den festgelegten Druck ptrel 3. Der angeforderte Massenstrom m˙1=m˙3=2,18 kgs−1 führt zu
einer weiteren Reduzierung des Düsendurchmessers d1. Dadurch steigt das Druckverhältnis Π
bis auf 1,86 und die Temperatur Ttrel 3 nimmt weiter ab. Nach den Ergebnissen von Abschnitt
6.1.2 liegt die Vermutung nahe, dass ein Geschwindigkeitsverhältnis ηR von 0,6 für ein Flächen-
verhältnis von A3/A1=3,8 und für eine ähnliche geometrische Gestaltung wie in dieser Studie
nicht möglich ist. Beim Auslegen der Vordrallkammer sowie des Raums zwischen den Leit- und
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den Laufschaufeln einer axialen Turbinenstufe wird eine solche Erhöhung des Parameters ηR
vorstellbar. Dafür müssten der Abstand (2pir1/NV−d1 sinα) zwischen zwei benachbarten Dü-
sen und der Abstand (2pir2/NR−d2) zwischen zwei benachbarten Receiverbohrungen deutlich
reduziert werden. Diese Vermutung soll als Anregung für die Weiterentwicklung von Vordrall-
düsensystemen dienen und wird daher im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter untersucht.
Der Einfluss des Wärmeübergangs auf die Kühllufttemperatur kann aus dem Vergleich mit den
Berechnungen ohne Wärmeübergang abgeleitet werden. Die gewählte Wandtemperaturvertei-
lung verursacht eine Erhöhung der Temperatur Ttrel 3 um etwa 5 K (mehr als 10% des tota-
len Temperaturabfalls) bei allen Konfigurationen außer bei der Vordrallkammer mit minimalen
Wandflächen. In diesem Fall beträgt die Erhöhung nur 2 K, was einen weiteren Vorteil einer
engen Ringkavität darstellt.
Trotz der angenommenen Vereinfachungen wurden folgende Erkenntnisse aus den Simulatio-
nen gewonnen.
Zunächst bleibt die potenzielle Erhöhung der Kühleffektivität mäßig, wenn die radiale Positi-
on, die Breite und die Höhe der Kavität geändert werden. Als Vergleich ist die Erhöhung des
Eintrittsdrehimpulses I1 unter anderem über einen hohen Durchflussbeiwert ein viel sichererer
Weg zu bedeutenden Temperaturreduzierungen Ttrel 3−Tt 0. Weitere bemerkenswerte Verbesse-
rungen lassen sich nach dieser Studie ansonsten über eine Reduzierung der Totaldruckverluste
vom Düsenaustritt bis zu den Receiverkanälen erzielen. Diese Verluste, die hauptsächlich durch
die Größe ηR bestimmt werden, werden durch die räumlichen und zeitlichen Geschwindigkeits-
änderungen in der Vordrallkammer und am Eintritt der Receiverkanäle induziert. In einer kon-
ventionellen Konfiguration, die aus Vordralldüsen und Receiverbohrungen besteht, können sol-
che Geschwindigkeitsgradienten dennoch nur schwer vermieden werden. Neue Bauarten von
Vordrall-Kühlluftsystemen, die eine strömungsgünstigere Führung der Kühlluft in den Receiver-
kanälen ermöglichen, müssen dafür noch entwickelt werden.
8 Zusammenfassung
Zur Erhöhung der Kühleffektivität von gekühlten Gasturbinenschaufeln wird in der vorliegen-
den Untersuchung die Frage nach der Effizienz moderner Vordralldüsensysteme verfolgt. Ver-
öffentlichte Untersuchungen liefern zwar einige Berechnungsansätze für die strömungsseitige
Auslegung dieser Komponente, aber in Anbetracht der möglichen konstruktiven Lösungen ste-
hen in der Literatur nur vergleichsweise wenige Messdaten zur Verfügung. Mangels experimen-
teller Ergebnisse kann die Genauigkeit von Auslegungsmethoden wie z.B. von CFD-Verfahren
bei Vordralldüsensystemen nicht systematisch überprüft werden. Damit bleiben viele einzelne
Effekte, wie die Reduzierung des Vordralls in der Vordrallkammer oder der Einfluss des Wär-
meübergangs auf die Kühllufttemperatur unklar. Eine umfassende Übersicht der Strömungsver-
luste und der Gesamteffizienz von Vordrall-Kühlluftsystemen ist derzeit nicht verfügbar. Die
Problematik der Übertragung der Messdaten auf das Druck- und Temperaturniveau von Gastur-
binen wird zudem kaum diskutiert.
Aus diesen Gründen wurden im Rahmen dieser Arbeit detaillierte experimentelle Untersuchun-
gen der Strömung und des Wärmeübergangs an einer breiten Auswahl von Vordralldüsensy-
stemen bei praxisnahen hohen Umfangsgeschwindigkeiten über 185 ms−1 durchgeführt. Das
Durchflussverhalten der Vordralldüsen und der rotierenden Receiverbohrungen, die Änderun-
gen des Drucks, der Temperatur und des Vordralls in der Vordrallkammer sowie die Wärme-
übergangszahlen an der Rotoroberfläche wurden dabei gemessen. Da die Messungen in engen
Rotor-Stator Zwischenräumen bei hohen Strömungsgeschwindigkeiten und hohen Geschwin-
digkeitsgradienten stets eine große Herausforderung für die aktuellen Strömungsmesstechniken
sind, war ein sorgfältiger Aufbau eines angepassten Prüfstandes mit der zugehörigen Strömung-
und Temperaturmesstechnik notwendig. Hinzuweisen ist in diesem Zusammenhang auch auf
die ausgeprägten periodischen und nicht-periodischen Instationaritäten der Strömung, die ein-
geschränkte Zugänglichkeit zumMessvolumen und die hohen Drehzahlen, die die experimentel-
len Untersuchungen erschwerten. Dafür bedurfte es besondere konstruktive Maßnahmen für das
PIV-Messsystem, die Lufttemperatursonde sowie die Druck- und Rotortemperaturmessstellen.
Die entwickelten Lösungen können auch als Anregung für die Verbesserung der Messtechniken
in ähnlichen Messeinrichtungen dienen.
Die experimentellen Ergebnisse, die für mehrere Geometrien und durch die erwähnten Strö-
mungsmesstechniken gewonnen wurden, konnten mit eigenen numerischen Voraussagen und
veröffentlichen Ergebnissen in Hinblick auf eine genaue Beschreibung der komplexen Strömun-
gen von Vordralldüsensystemen verglichen werden. Dabei wurden instationäre Strömunsgbe-
rechnungen in vier Vordrallkammergestaltungen bei jeweils mehreren Betriebspunkten durchge-
führt, um systematische Abweichungen der numerischen Verfahren aufzuzeigen. In diesem Zu-
sammenhang wurde auch der Einfluss der Turbulenzmodellierung analysiert, indem neben dem
auf dem k-ε und k-ω Turbulenzmodell basierten SST-Modell das sog. SAS-Turbulenzmodell
eingesetzt wurde. Das SAS-Turbulenzmodell bot die Möglichkeit, zu überprüfen, ob die Genau-
igkeit der Simulationen durch die Berechnung der größeren turbulenten Wirbel in der Vordrall-
kammer verbessert werden kann.
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Durch den breiten Datensatz konnte ein eindimensionales Modell für die Vordrallströmung her-
geleitet werden, mit der die Totaldruckverluste sowie die Drehimpulsverluste durch eingeführte
Verlustkoeffizienten quantifiziert werden. Die Zusammenhänge, die sich aus der Auswertung
der Daten ergeben, bilden ein Gleichungssystem, anhand dessen die relevanten Strömungsgrö-
ßen, wie Druck, Temperatur, Vordrall und Wärmeübergang mit den geometrischen Parametern
einer großen Anzahl an Vordralldüsensystemen korreliert werden können. Aufgrund ihrer uni-
versellen Eigenschaften bieten die Korrelationen die Möglichkeit, die hier gewonnenen Daten
auf Bedingungen von Gasturbinen unterschiedlicher Konfigurationen zu übertragen. Verbesse-
rungspotenziale zur Erhöhung der Effektivität konnten damit ebenfalls aufgezeigt werden. Ne-
ben den so entwickelten Korrelationen, die für zukünftige Untersuchungen als Basis dienen,
können letztlich folgende Erkenntnisse für die Entwicklung effizienterer Vordralldüsensyste-
men hervorgehoben werden:
Bei der Analyse der Genauigkeit der numerischen Voraussagen wurden sehr gute Übereinstim-
mungen des Durchflussbeiwertes der Düsen mit den Messdaten festgestellt. In der Vordrallkam-
mer ergeben sich jedoch größere Diskrepanzen. Sowohl die Geschwindigkeitsmessungen, die
Druckmessungen als auch die Temperaturmessungen zeigen eine Überschätzung des berechne-
ten Vordralls in der Ringkammer um etwa 10% bis 15%. Damit wird deutlich, dass numerische
Berechnungen bei der Auslegung von Vordralldüsensystemen weiterhin mit Hilfe von Messda-
ten oder Korrelationen überprüft werden müssen.
Zur Quantifizierung der Strömungsverluste wurden nicht nur die Durchflussbeiwerte der Düsen
und der Receiverbohrungen ermittelt, sondern es wurde auch eine Theorie für die Drehimpuls-
verluste in der Vordrallkammer entwickelt. Mit den hergeleiteten Zusammenhängen zwischen
den Verlustskoeffizienten und der Geometrie werden die konstruktiven Parameter ersichtlich,
die für die Strömungsverluste und den Wärmübergang entscheidend sind. Insbesondere wurde
neben der Geometrie des Düsen- und Receiverbohrungseintritts das Verhältnis A3/A1 der Aus-
trittfläche der Receiverkanäle zur Austrittfläche der Vordralldüsen als Haupteinflussparameter
für die Durchflussbeiwerte der Düsen und der Receiverbohrungen identifiziert. Die deutliche
Abhängigkeit der Wärmeübergangszahlen am Rotor von der radialen Position der Vordralldü-
sen und der Receiverbohrungen ist ein weiteres Ergebnis, welches für die Auslegung einer hoch
beanspruchten Turbinenscheibe in Betracht gezogen werden muss.
Aus der Darstellung der Druck- und Temperaturkennfelder von Vordralldüsensystemen geht
hervor, wie sich die minimal erreichbare Kühllufttemperatur Ttrel 3 in Abhängigkeit von der
Umfangsgeschwindigkeit u2, derWandtemperatur Tw und des Drucks ptrel 3 am Bohrungseintritt
ändert. Damit wird insbesondere deutlich, dass der konvektive Wärmeübergang für eine genaue
Voraussage der Kühllufttemperatur nicht vernachlässigt werden kann.
Schließlich wird ein polytroper Wirkungsgrad ηp3 zur Auswertung der Effizienz von Vordralldü-
sensystemen eingeführt. Er zeigt einerseits, dass die maximale Effizienz, nicht wie häufig in der
Praxis angenommen, bei einer axialen Anströmung der Receiverbohrungen erfolgt. In den hier
betrachteten Konfigurationen wurde das Optimum bei einem leichten Überdrall gefunden. Ande-
rerseits führt die Ermittlung von ηp3 unmittelbar dazu, dass die modernen Vordralldüsensysteme
einen deutlich niedrigeren polytropen Wirkungsgrad im Vergleich zu dem einer Turbinenstufe
haben. Eine Erhöhung des Wirkungsgrades kann durch einen Drallerzeuger mit einem hohen
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Durchflussbeiwert und bei einem hohen dimensionslosen Drehimpuls CIV = I1/(r1 m˙1 is c1 is)
an seinem Austritt erreicht werden. Auch die Reduzierung der Vordrallkammerhöhe stellt zwar
eine Möglichkeit zur Verbesserung der Effizienz dar, die damit erzielbaren Steigerungen des
Wirkungsgrades ηp3 bleiben aber weniger von Bedeutung gegenüber der potenziellen Erhöhung,
die mit einem erhöhten Durchflussbeiwert (≈ ηR) der Receiverbohrungen erreicht werden. Die
Messdaten zeigen, dass infolge der beachtlichen Geschwindigkeitsgradienten in der Vordrall-
kammer kaum Erhöhungen von ηR für die Receiverkanäle, die aus zylindrischen Bohrungen
bestehen, möglich sind. Somit könnte die Frage, welche konstruktive Änderungen zu weiteren
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Anhang
A.1 Abschätzung der Rotorreibleistung in einer Ringkammer
Die Rotorreibleistung Wvϕ∞1−2 in einer Ringkammer ohne Vordrall wird hier mit der Eulerschen
Leistung Wvϕ2=02−6 verglichen, welche nötig ist, um die Kühlluft auf die Rotorumfangsgeschwin-
digkeit u6 zu beschleunigen. Dafür wird die gleiche Notation wie im Abschnitt 3.1.3 benützt.




















2pi rm (rmax− rmin)ρ∞ vz∞ω2 r2m
. (A.2)
Mit der Annahme (rmax− rmin)/rm << 1 gilt:


















≈ 0,037 mit rm = 0,2m und n= 15000Umin−1 (A.5)




< 0,027 ·100 ·0,037≈ 10% (A.6)
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mit: m˙3 id = A3ρ3 idcz3 id (A.7)









und cz3 id =
√
c23− c2t 3 (A.8)
Mit c23 = 2cp(Tt 3−T3) gilt dann für cz3 id:
cz3 id =
√
2cp(Tt 3−T3)− c2t 3 =
√
2cp(Tt 1−T3)+2cp(Tt 3−Tt 1)− c2t 3 (A.9)
Die Glieder 2cp(Tt 1−T3) bzw. 2cp(Tt 3−Tt 1) in Gl. (A.9) lassen sich mit Hilfe der isentropen
Beziehung bzw. mit Hilfe der Eulerschen Gleichung wie folgt ausdrücken:









und 2cp(Tt 3−Tt 1) = 2(u3ct 3−u1ct 1) (A.10)
Schließlich gilt Gl. (3.41) für CdR.
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A.3 Einfluss der Wärmeleitung auf die Thermoelementtemperatur bei
unterschiedlichen Thermoelementlängen lTE
Zur Quantifizierung des Wärmeleitungseffekts auf Mantelthermoelemente in ruhender Luft
kann das Thermoelement als ein gerader Stab mit einer mittleren Wärmeleitfähigkeit λTE be-
trachtet werden, deren Spitze die Temperatur TTE der Messstelle besitzt, und deren anderes
Ende die Temperatur Tw des Gehäuses hat, an dem das Thermoelement befestigt wird. Für die
Länge und den Durchmesser des Stabes werden die Länge lTE zwischen der Thermoelement-
spize und seiner Befestigungsstelle am Gehäuse sowie der Thermoelement-Durchmesser dTE
angenommen. Die Wärmekonvektion zwischen dem Thermoelement und der Luft bei einer
Temperatur TGas wird über eine konstante Wärmeübergangszahl h entlang des gesamten Sta-
bes modelliert. Nach der Integration der Fourieschen Gleichung über der Stablänge ergibt sich







































1 - Thermoelement des Typs K
2 - Temperatur-Messstelle
3 - Gehäuse
1 15= WK m
-1 -1
3 19,2= WK m
-1 -1
4 29,7= WK m
-1 -1







Abb. A.1: FEM-Modell eines eingebetteten Mantelthermoelements des Typs K
Um Gl. (4.4) zu überprüfen, wurde ein dreidimensionales FEM Modell eines eingebetteten
Mantelthermoelements aufgesetzt, dessen Randbedingungen in Abb. A.1 dargestellt sind. Da-
bei wurden auch die spezifischen Wärmeleitfähigkeiten für den metallischen Schutzmantel aus
Edelstahl, die pulverförmige Isolation und die Thermodrähte berücksichtigt. Die Abmessungen
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Abb. A.2: Einfluss der Wärmeleitung auf die Thermoelementtemperatur bei unterschiedlichen
Thermoelementlängen lTE
168 Anhang
und dieWärmeleitfähigkeit einzelner Komponenten des Mantelthermoelements wurden aus den
Arbeiten von Nitsche (1994) und Gritsch (1998) übernommen. Beim Einsetzen der Wärmeleit-
fähigkeit des Schutzmantels für λTE in Gl. (4.4) wird eine sehr gute Übereinstimmung zwischen
den FEM Berechnungen und Gl. (4.4) erzielt, wie in Abb.A.2 gezeigt. Ein Vergleich der von
unterschiedlich langen Thermoelementen angezeigten Temperaturen ermöglichte es zusätzlich,
einen Messpunkt in Abb. A.2 einzutragen. Für üblicherweise am Testanfang beobachtete Tem-
peraturdifferenzen Tref−Tw zwischen 10 K und 20 K und einen Wärmeübergangskoeffizienten
h= 100 Wm−2K−1, was etwa der Nußelt-Zahl Nu= (hdTE)/λ = 2 einer Kugel unter Freikon-
vektion bei dem Temperatur- und Druckniveau des Prüfstandes entspricht, liegt der Messpunkt
auf den theoretischen Linien von Abb. A.2.
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A.4 Details des Verfahrens zur Auswertung der Wärmeübergangsmes-
sungen
A.4.1 Randbedingungen des FE-Modells
Hier werden die einzelnen Randbedingungen beschrieben, die im FE-Modell der Rotorscheibe
eingesetzt wurden (vgl. Abschnitt 4.8.2). Mit der Voraussetzung einer tangentialen Geschwin-
digkeit u/2 in der Spalte zwischen der Fläche W2 und dem Stator kann die gleiche adiabate
Wandtemperatur für die stationären und rotierenden Flächen in der Spalte erwartet werden, so
lange der gleiche Rückgewinn-Faktor für beiden Flächen angenommen wird. Da die Sonden
T71 und T72 möglicherweise die Temperatur zwischen der adiabaten Wandtemperatur des Sta-
tors und der Totaltemperatur der Luft messen, wird Gl. (A.11) aus Vereinfachung für die Re-
ferenzgastemperatur Taw der Zone W2 eingesetzt. Da in Zone W3 keine Messdaten über die
Lufttemperatur zu Verfügung stehen, wird dort die Gastemperatur Taw, i=1 so angepasst, dass
die in der Zone W3 gemessene Metalltemperatur Tref, i=1 im FE-Modell getroffen wird. Zu-
gleich wird auch in diesem Bereich ein konstanter Wärmeübergangskoeffizient h angenommen,
welcher aus einer Korrelation für eine turbulente Grenzschicht einer frei rotierenden Scheibe
bestimmt wird (vgl. Gl (A.14)). Ähnlicherweise wie für Fläche W2 wird die gleiche adiabate
Wandtemperatur für die rotierenden und nicht rotierenden Flächen in der Zone W4 angenom-
men. Als Konsequenz werden die Messwerte T9k (siehe Abschnitt 4.5.3.5) übernommen und
zwischen den einzelnen Sonden linear interpoliert (vgl. Gl. (A.15)). Mangels Instrumentierung
in der Bohrung der Rotorscheibe für die Wärmeübergangsmessungen wird für die Größe Taw
der Zone W5 die möglichst minimale Temperatur angenommen, welche durch die Referenz-
temperatur (Gl. (A.17)) der Zone W1 bei der radialen Position r2 der Bohrung abgeschätzt
wird. In den Ringkammern Q und R von Abb. 4.3(d) sind aufgrund der Abmessungen niedrige
Geschwindigkeiten im absoluten Bezugsystem zu erwarten. Als Konsequenz können die rela-
tiven Geschwindigkeiten w in den Zonen W6 und W7 mit der Rotorgeschwindigkeit u= ωr
angenähert werden. Beim Einsetzen des Rückgewinn-Faktors der turbulenten Grenzschicht ei-
ner ebenen Platte werden die Referenzgastemperaturen Taw für die Fläche W6 und W8 aus der
Messwerten T103 und T101 (siehe Abschnitt 4.5.3.2) bestimmt, wie Gl. (A.19) und Gl. (A.23)
es beschreiben. Jedoch führt die Anwendung der Messwerte T102 in der Zone W7 zu keiner
Lösung für Wärmeübergangskoeffizienten auf dieser Fläche. Mit Gl. (A.21) für Taw in der Zo-
ne W7 ergeben sich Wärmeübergangskoeffizienten von physikalisch korrekter Größenordnung
sowohl auf der Rückseite der Rotorscheibe als auch am Austritt der Receiverbohrung. Wie in
der Zone W3 ist die Lufttemperatur in der Zone W9 unbekannt. Die Gastemperatur Taw, i=2
wird dann angepasst bis eine dort gemessene Rotortemperatur Tw, i mit dem FE-Modell über-
einstimmt. Dabei wird die gleiche Korrelation für die Wärmeübergangskoeffizienten wie in der
Zone W3 benutzt und es wird kontrolliert, dass der erhaltene Wert Taw, i=2 zwischen der Ga-
stemperatur der Zone W8 und der Umgebungstemperatur TUm des Labors bleibt. Im Folgenden
sind außerdem h(h, i, j, r,ϕ), h(h, i, j, z,θ), h(h, i, r) und Taw(T9k, z) Funktionen, die im Anhang
A.4.2 definiert sind.
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Zone W1 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe h, i, j
Referenzlufttemperatur Taw nach Gl. (4.5)
Wärmeübergangszahl h nach Gl. (4.6)
Zone W2 vgl. Abb. 4.13





Wärmeübergangszahl h= h(h, i, r) (A.12)
Zone W3 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe Taw, i=1





nach Northrop (1988) mit b= 0,2 m und n= 1
Zone W4 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe href, i=19
Referenzlufttemperatur Taw = Taw(T9k, z) mit k= 1, . . . ,5 (A.15)
Wärmeübergangszahl h= href, i=19 (A.16)
Zone W5 vgl. Abb. 4.13














Wärmeübergangszahl h= h(h, i, j, z,θ) (A.18)
Zone W6 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe h, i





mit b4 = 0,234 m (A.19)
Wärmeübergangszahl h= h(h, i, r) (A.20)
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Zone W7 vgl. Abb. 4.13










mit b3 = 0,220 m
Wärmeübergangszahl h= h(h, i, r) (A.22)
Zone W8 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe h, i





mit b2 = 0,206 m (A.23)
Wärmeübergangszahl h= h(h, i, r) (A.24)
Zone W9 vgl. Abb. 4.13
Gesuchte Größe Taw, i=2
Referenzlufttemperatur Taw =
TUm−Taw, i=2
bmin−b1 (r−b1)+Taw, i=2 (A.25)





nach Northrop (1988) mit b= 0,2 m und n= 1
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A.4.2 Bilineare Interpolation
Um eine bilineare Interpolation der Referenzwerte ζi, j auf einer Zone Wn des FE-Modells (sie-
he Abb. 4.13) durchzuführen, werden zuerst einzelne Punkte der entsprechenden Flächen Wn
mit Hilfe kurvilinearer Koordinaten ψ und ξ identifiziert. Die Referenzpunkte werden dann
bei gewählten Koordinaten ψi und ξj so platziert, dass sie ein zweidimensionales strukturiertes
Gitter (i= [1, imax] und j= [1, jmax]) der Fläche Wn bilden (siehe Abb. A.3). Demzufolge kann
für jeden Punkt der Fläche Wn eine Gruppe von vier Referenzknoten (i, j), (i+1, j), (i, j+1)
und (i+1, j+1) zugewiesen werden. Dadurch kann die Größe ζ beliebiger Punkte (ψ, ξ) der
Fläche Wn aus den Referenzwerten ζi, j wie folgt interpoliert werden:
ζ = ζ(ζi, j,ψ, ξ) =
ζb, i, j−ζa, i, j
ξj+1−ξj (ξ − ξj)+ ζa, i, j (A.27)
mit ζa, i, j =
ζi+1, j−ζi, j
ψi+1−ψi (ψ−ψi)+ ζi, j und ζb, i, j =
ζi+1, j+1−ζi, j+1
ψi+1−ψi (ψ−ψi)+ ζi, j+1
Für eine lineare Interpolation in einer einzigen Richtung vereinfacht sich Gl. (A.27) in:
ζ = ζ(ζi,ψ) =
ζi+1−ζi
ψi+1−ψi (ψ−ψi)+ ζi (A.28)
In dieser Arbeit entspricht je nach betrachteter ZoneWn die Größe ζ entweder dem lokalenWär-
meübergangskoeffizienten h oder der Referenzlufttemperatur Taw, während die kurvilinearen



























Abb. A.3: Hilfsgitter zur Interpolation einer Größe ζ auf einer Fläche Wn des FE-Modells
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A.5 Bestimmung der Messgenauigkeit
A.5.1 Strömungsgeschwindigkeit
Wenn angenommen wird, dass sich der relative Messfehler ∆vx/vx für die Hauptkomponente
der Geschwindigkeit (siehe Richtung von vx in Abb. 4.6(c)) aus der Unsicherheit des Zeitin-
tervalls (∆dt= 0,01 µs), der Bestimmung der Partikelverschiebung (∆dPixel= 0,1Pixel) sowie






















In Gl. (A.29) entspricht die angenommene Unsicherheit ∆dPixel= 0,1Pixel nur der minimalen
Partikelbewegung, die das Auswertungsprogramm DaVis über eine Kreuzkorrelation auflösen
kann. Potenzielle Fehler bei der Ermittlung der Partikelverschiebungen, die insbesondere wegen
einer niedrigen Bildqualität auftreten können, sind dabei nicht berücksichtigt. Des weiteren wird
in der Abschätzung von ∆GKalib. ein Ablesefehler des Autors beim Bestimmen des Abstands
zwischen zwei benachbartenMarkierungen der Kalibrierungsplatte von 0,4 mm/60mm=0,67%
sowie ein Erkennungsfehler der Markierungen durch das Auswertungsprogramm DaVis von
0,5 Pixel angenommen. Um eine Genauigkeit ∆vx/vx des zeitlich gemittelten Strömungsfeldes
für eine Rotorwinkelposition nahe dem minimalen 3% Fehler von Gl. (A.29) zu erhalten, wur-
den die endgültigen Geschwindigkeitsfelder aus der Mittelung von 100, bzw. 200 Bildern für
die Messungen mit Feststoffpartikel bzw. mit Flüssigpartikeln (siehe Abschnitt 4.7) ermittelt.
Trotzdem zeigte eine Vorausrechnung, dass die mit 100 Bildern gewonnenen Geschwindigkeits-
komponenten vx lokal um etwa 2% des Werts abweichen können, der aus 300 Bildern berechnet
wurde. Aufgrund dieser Restunsicherheit allein kann der relative Messfehler ∆vx/vx größer als
3% sein. Die ausgewertete mögliche Abweichung von 2% wurde somit verwendet, um die Grö-
ßenordnung dieser Restunsicherheit zu bestimmen. Demzufolge wird ein endgültiger mittlerer
Messfehler ∆vx/vx gleich oder kleiner als 3%+2%=5% erwartet.
Aus ∆vx/vx können dann die relativen Unsicherheiten der radialen, tangentialen und axialen
Komponente der Strömungsgeschwindigkeit vereinfacht hergeleitet werden. Mit den Vorausset-
zungen, dass ∆vx gleich ∆vz (siehe Orientierung des Koordinatensystems x, y, z in Abb. 4.6(c))
und dass die Geschwindigkeitskomponente vx etwa um den Faktor 10 höher als vy und vz ist, er-
gibt sich ein Relativmessfehler ∆vz/vz um den Faktor 10 größer als ∆vx/vx. Aufgrund des Win-
kels von ca. 34o zwischen den beiden CCD-Kameras wird ∆vy mit ∆vy ≈ ∆vx/ tan(17o)≈ 3∆vx
angenähert. Nach weiteren Berechnungsschritten, die bereits in Bricaud et al. (2006) beschrie-



















Gl. (A.30) verdeutlicht, dass die Unsicherheit für die radiale und axiale Komponente in dem
gewählten Stereo-PIV-Aufbau eine Größenordnung höher als für die tangentiale Richtung ist.
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A.5.2 Wärmeübergangszahl
Vor der Ermittlung des mittleren Messfehlers ∆h/h soll zuerst klargestellt werden, dass der Feh-
ler ∆h/h an den erhalten Wärmeübergangszahlen der Fläche W1 erheblich ortsabhängig ist. Am
Eintritt der Receiverbohrung oder an den Grenzen mit den Flächen W2 und W4 bleiben die po-
tenziellen Fehler ∆h/h aufgrund eines dreidimensionalen Wärmestromfeldes und vereinfachter
Randbedingungen der Zone W2, W4 und W5 am größten. Zwar würde eine feinere Auflösung
der Wandtemperaturmessung hauptsächlich in den Zonen mit hohen Temperaturgradienten die
Erfassung der Extreme drastisch verbessern. Jedoch wären die über Teilflächen gemitteltenWär-
meübergangskoeffizienten wenig betroffen, da die Temperaturgradienten sehr lokal auftreten.
Um eine mittlere Genauigkeit der gemessenen Wärmeübergangszahlen zu bestimmen, kann
der mittlere Messfehler ∆h/h als die Summe der Fehler auf dem wandnormalen Wärmestrom
(∆qw/qw) und auf der treibenden Temperaturdifferenz (∆(Tw−Taw)/(Tw−Taw)) gebildet wer-





























In Gl. (A.32) wird ∆qw/qw aus der Unsicherheit über die Wärmeleitung (∆λR/λR ≈ 2% ) und
die Dicke (∆sR/sR ≈ 0,3%) der Rotorscheibe sowie aus dem mitteleren Messfehler der axia-
len Oberflächetemperaturdifferenz (∆(TwZoneW1−TwZoneW7)/(TwZoneW1−TwZoneW7)) herge-
leitet. Zum einen ist ∆(TwZoneW1−TwZoneW7) das Ergebnis der Kalibrierung der einzelnen im
Rotor eingebetteten Thermoelemente, die mit einer Genauigkeit unter 1 K (≈0,5 K) kalibriert
wurden (vgl. Kapitel 4.5.4). Zum anderen addieren sich dazu die Unsicherheit der axialen Po-
sitionen der Thermoelemente in der Nut. Dieser Fehler wurde mit Hilfe der eindimensiona-
len Fourierschen Gleichung für einen mittleren Wärmestrom qw von 9 kWm−2 bei maximal
1 K abgeschätzt. Mit einer maximalen absoluten Ungenauigkeit ∆(TwZoneW1−TwZoneW7) von
2(1+0,5) = 3 K wird ∆qw/qw gleich 10%. Da aber die Wahrscheinlichkeit, dass die Thermo-
elemente der Zonen W1 und W7 gleichzeitig die maximalen Abweichungen vorweisen, eher
klein bleibt, ist eine mittlere Ungenauigkeit ∆qw/qw von 5% mit einem Temperaturmessfehler
∆(TwZoneW1−TwZoneW7) von 1 K realistischer.
Der Hauptteil der Messfehler ∆h/h ist dennoch auf die Bestimmung der Referenzlufttempe-
ratur Taw nach Gl. (4.5) zurückzuführen. Mit den angenommenen Messfehlern für die Dreh-
zahl n= u2/(2pir2) von 20 Umin−1, für den Vordrall ct 2 von ∆ct 2/ct 2 = 5% und für die Total-
temperatur Tt 2 in der Vordrallkammer von ∆Tt 2 =1 K ergibt sich eine mittlere Ungenauigkeit
∆(Tw−Taw)/(Tw−Taw)von 17% nach Gl. (A.33). Je nach Betriebspunkt kann jedoch die Grö-
ße von 0,08% bis zu 38% variieren, wobei die höchsten relativen Fehler bei niedriger Drehzahl
und hohen Druckverhältnissen auftreten. Wie es später gezeigt wird, sind diese Betriebspunkte
durch hohe Wärmeübergangszahlen h und niedrigen Temperaturdifferenzen Tw−Taw auf der
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Fläche W1 charakterisiert. Schließlich wird nach Gl. (A.31) ein mittlerer Messfehler ∆h/h klei-
ner als 5%+17%=22% erwartet.
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A.6 Geometrische Parameter der von Geis et al. (2000) untersuchten Vor-
dralldüsensysteme







































































Bauart B B B B B B B
α o 20 20 20 20 20 20 20
ε1 =
√
A1NV/(2pir1sinα) – 0,18 0,18 0,18 0,18 0,18 0,17 0,17




A3NR/(2pir2) – 0,08 0,11 0,15 0,08 0,15 0,08 0,15
rR/d3 - Standard – 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
rR/d3 - Variante 1 – 0,30 – – 0,30 – 0,30 –
cR/d3 - Variante 2 – 0,30 – – – – – –
lR/d3 – 4,00 5,66 8,00 4,00 8,00 4,00 8,00
Vordrallkammer
A3/A1 – 1,56 1,58 1,56 1,56 1,56 1,56 1,56
(r1− r2)/d1(1) – 0,21 0,21 0,21 0,05 0,05 1,21 1,21
r1/r2 – 1,01 1,01 1,01 1,00 1,00 1,04 1,04
d3/d1 – 1,25 0,85 0,63 1,25 0,63 1,25 0,63
s/d1 – 1,25 1,25 1,25 0,63 0,63 3,00 3,00
h/d1 – 5,85 5,85 5,85 5,85 5,85 5,85 5,85
(rmax− r2)/d1 – 3,80 3,80 3,80 3,80 3,80 3,80 3,80
r2/d1 – 27,50 27,50 27,50 27,50 27,50 27,50 27,50
Für alle Konfigurationen gilt r2 =220 mm
(1): Die von Geis et al. (2000) untersuchten Vordralldüsen sind zusätzlich radial orientiert, so dass die
Achse der Düsen den Rotor bei der radialen Position der Receiverbohrungen treffen. Aus diesem Grund
ist der Radius r1 größer als r2.
Tab. A.1: Geometrische Parameter der von Geis et al. (2000) untersuchten Vordralldüsensyste-
me
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A.7 Verwendete Messdaten zur Herleitung der Korrelation für η rd015R
Aufgrund der in der Literatur beobachteten abklingenden Wirkung der Bohrungsanzahl und
des Eintrittsradius für NR ≥12 und rR/d3 ≥0,15 (siehe Dittmann et al. (2002a) und Dittmann
(2006)) wurde in dieser Arbeit angenommen, dass das Flächenverhältnis A3/A1 der Hauptpa-
rameter ist, der den hohen Wert für ηR verursacht. Deshalb wurden die Daten von Geis et al.
(2000) zur Herleitung der Korrelation Gl. (6.9) verwendet, obwohl die in Abb. A.4 dargestellte
Konfiguration von Geis et al. (2000) weniger Receiverbohrungen (NR =12 gegen NR =48 in
den hier untersuchten Konfigurationen) mit einem größeren Eintrittsradius rR/d3 haben.




























































(d) Parameter η∗ für β ≤ βmax





















G-A3/A1=1,6 rR/d3=0,30 Geis et al. (2000)





(e) Parameter η∗ für β ≥ βmax
Abb. A.4: Herleitung der Korrelation Gl. (6.9) für ηR aus gewählten Messdaten
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A.8 Berechnete Strömungsverluste am Bohrungsaustritt
Trotz einer groben Vernetzung des Austrittsplenums (siehe Abschnitt 5.1) werden die numeri-
schen Ergebnisse dieser Arbeit zur Quantifizierung der Strömungsverluste am Bohrungsaustritt
herangezogen. Nach Untersuchung des berechneten Strömungsfeldes wird ersichtlich, dass der
Bohrungsquerschnitt, der sich in einem Abstand 3,9d3 vom Eintritt der Receiverbohrungen und
0,1d3 vom Austritt befindet, eine geeignete Stelle zur Ermittlung des gesamten Strömungsver-
lustes ist, der durch die Einströmung der Luft in die rotierenden Bohrungen induziert wird. Bei
einem Abstand von 3,9d3 vom Eintritt ist nämlich die Strömungsgeschwindigkeitsverteilung
in den rotierenden Bohrungen am homogensten und die Wandreibung kann noch gegenüber
den Eintrittverlusten vernachlässigt werden. Außerdem sind bei einem Abstand von 0,1d3 vom
Austritt die Strömungsverluste, die beim Verlassen der Bohrung entstehen, kaum bemerkbar.
Um die Austritt- von den Eintrittverlusten zu trennen, wurde daher die zur axialen Richtung
normale Fläche Azd=3,9Bo1 bei einem axialen Abstand von z/d3=3,9 in der Receiverbohrung Bo1
definiert (vgl. Abb. 5.8 und Abb. A.5). Bei jedem Zeitschritt ∆t (vgl. Abschnitt 5.1.1) wurde
anhand einer sogenannten User Defined Function im kommerziellen Programm ANSYS CFX
der über die Fläche Azd=3,9Bo1 gemittelte statische Druck berechnet. Der so erhaltene statische
Druck wurden dann über NZ =160 Zeitschritte ∆t (was einer Rotorbewegung von zirka 125o
bei n=6000 Umin−1 entspricht) arithmetisch gemittelt, um den zeitlich unabhängigen mittle-




















Beim Ersetzen von p3 durch p
zd=3,9
Bo1 zur Berechnung von ηR (vgl. Gl. (6.4) und Gl. (6.5)) wurde
die Größe ηzd=3,9R hergeleitet und in Abb. A.5 mit dem numerisch vorausgesagten Verlustkoef-
fizienten ηR verglichen. Der Unterschied zwischen η
zd=3,9
R und ηR wird hier benutzt, um den
Effekt der Scherströmung im Austrittsplenum zu quantifizieren.







Abb. A.5: Einfluss der Scherströmung am Austritt der Receiverbohrungen auf ηR
(Ergebnisse aus den CFD-SST-Berechnungen)
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A.9 Totaldruck ptrel 3 in den Receiverbohrungen: Vergleich von Gl. (6.13)
mit den CFD-SST-Berechnungen
In den CFD-Modellen kann der Totaldruck der Kühlluft direkt berechnet werden, indem wie






















Der Totaldruck pzd=3,9trelBo1 wird als Referenz zur Überprüfung der eindimensionalen Berechnungs-
methode des Totaldrucks ptrel 3 dienen. Gl. (6.13) ermöglicht es, aus den numerisch vorausge-
sagten Strömungsfeldern zwei Annäherungen für den Totaldruck kurz vor dem Bohrungsaustritt
zu berechnen. Die erste Annäherung ptrel 3 = f (p
zd=3,9
Bo1 ,ηR) wird mit dem Verlustkoeffizienten
ηR erhalten, der nach Abschnitt 6.1.2.4 die Strömungsverluste am Austritt der Bohrungen mit
berücksichtigt (siehe Gl. (6.13) für die Definition der Funktion f). In der zweiten Annäherung




R ) wird der Verlustkoeffizient η
zd=3,9
R eingesetzt, der die Strömungsver-
luste am Austritt der Bohrungen ausschließt. Sowohl ηzd=3,9R als auch ηR ergeben sich allein aus
den numerischen Daten. Für beide Annäherungen wurden außerdem die von den CFD-Modellen
berechneten Größen p1, T12 = T1, p
zd=3,9
Bo1 und Ttrel 3 verwendet. Der Vergleich beider Annähe-
rungen von ptrel 3 mit dem Referenzdruck p
zd=3,9
trelBo1 ist in Abb. A.6 zu sehen.
Die beste Übereinstimmung mit dem Totaldruck pzd=3,9trelBo1 wird für die Annäherung erhalten, die
mit ηzd=3,9R berechnet wurde, da p
zd=3,9
trelBo1 dem Totaldruck an einer Stelle in der Bohrung ent-
spricht, wo die Strömungsverluste des Bohrungsaustritts noch nicht feststellbar sind.
















































Abb. A.6: Totaldruck ptrel 3 in den Receiverbohrungen: Vergleich von Gl. (6.13) mit den
CFD-SST-Berechnungen (siehe Gl. (6.13) für die Definition der Funktion f, siehe
Gl. (A.35) für die Definition von pzd=3,9trelBo1 und siehe Anhang A.8 für die Definitionen




A.10 Herleitung der turbulenten Geschwindigkeitsschwankungen v′r und
v′ϕ im zylindrischen Koordinatensystem
In diesem Abschnitt werden die Berechnungsschritte und die Vereinfachungen beschrieben, die
zu Gl. (6.36) führen. Hierzu wird zuerst eine turbulente Drallströmung mit einem sehr niedrigen
Turbulenzgrad berücksichtigt. Diese Strömung wird dadurch als verlustfrei angenähert. Demzu-
folge wird für ihre radiale Drallverteilung die eines Potenzialwirbels angenommen. Damit gilt






= 0 mit v′ϕ id = 0 (A.36)





mit v′ϕ id = 0 (A.37)
Für eine turbulente Strömung mit höheren Geschwindigkeitsschwankungen v′ϕ kann vorausge-
setzt werden, dass ihre radiale Drallverteilung vϕ aufgrund turbulenten Impulsaustauschs von
der idealen Drallverteilung vϕ id abweicht. Wie in Abb. A.7 dargestellt, kann in Analogie zum
Mischungswegkonzept von Prandtl diese Abweichung mit der Geschwindigkeitsschwankung
v′ϕ und der Abmessung `1 des turbulenten Wirbels quantifiziert werden, welcher die Änderung
der Geschwindigkeit verursacht. Prandtl kennzeichnete solcheWirbel mit dem Begriff Fluidbal-
len (Jischa (1982)). Per Analogie wird `1 in dieser Arbeit auch Mischungsweg genannt. Nach
Abb. A.7 ergibt sich die Geschwindigkeitsschwankung v′ϕ aus den radialen Geschwindigkeits-
änderungen ∆vϕ id und ∆vϕ der idealen bzw. realen Drallverteilung wie folgt:











Nach Berücksichtigung von Gl. (A.37) und (A.38) gilt dann für die ideale Geschwindigkeitsän-
derung ∆vϕ id:



















die sich für eine Strömung mit
einem niedrigen Turbulenzgrad einstellt
Radiale Drallverteilung, die infolge
turbulenter “Fluidballen” der
Größenordnung entstehtl1
Abb. A.7: Übertragung des Mischungswegkonzepts von Prandtl auf die radiale Drallverteilung
einer turbulenten Strömung
Anhang 181
Für `1 unabhängig vom Radius r kann Gl. (A.40) wie folgt umgeschrieben werden:




Mit der Annahme, dass die lokale radiale Geschwindigkeitsschwankung v′r immer proportional







= a= konstant (A.42)
Nach Einsetzen von Gl. (A.41) und (A.42) lautet das Glied, welches den turbulenten Impulsaus-






























Daraus wird auch die folgende Definition für die turbulente Schubspannung τrϕ turb vorgeschla-
gen:







A.11 Herleitung angenäherter Lösungen für die ImpulsgleichungGl. (6.37)
In Anhang A.11 kennzeichnen die Indizes p und q zwei beliebige radiale Positionen in der
Vordrallkammer.
A.11.1 Lösungen für ein Ringvolumen mit vr ≈ 0 und ohne Düse und
Receiverbohrung
Mit der Annahme
vr ≈ vz ≈ 0 (A.46)

















= a= konstant (A.48)
Nach Gl. (A.45) kann die Konstante a durch die turbulente Schubspannung τrϕ turb ausgedrückt
werden.
a= r2 τrϕ turb (A.49)
In Wandnähe am inneren oder äußeren Radius ro der Vordrallkammer kann somit a durch die
Wandschubspannung τo wie in Gl. (A.50) abgeschätzt werden.
a≈ r2o τo (A.50)









In Abschnitt 6.2.2.3 werden folgende Notationen für den inneren und äußeren Radius der Vor-
drallkammer verwendet:
uτo = uτA für ro = rmin und uτo = uτC für ro = rmax (A.52)
In Abhängigkeit des gewählten Ausdrucks für den Mischungsweg ` ergeben sich unterschiedli-
che Funktionen für den angenäherten radialen Drallverlauf Φ.
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A.11.1.1 Für `= konstant in Analogie zum Mischungswegkonzept von Prandtl




wobei Φp bzw. rp den Größen ΦA bzw. rA in Abschnitt 6.2.2.3 gleichgesetzt werden.
A.11.1.2 Für ` 6= konstant in Analogie zum Mischungswegkonzept von von Kármán
Da sich der radiale Drallverlauf am äußeren Radius der Vordrallkammer (r> rC) mit Gl. (A.53)
nicht beschreiben ließ, wurde angenommen, dass der Mischungsweg ` in diesem Bereich nicht
konstant ist. Von Kármán definierte einen Mischungsweg `, der von den Geschwindigkeitsgra-







∣∣∣∣∣∣ mit χ = 0,41 (A.54)
Dabei wird χ die von Kármánsche Konstante genannt. Mit Hilfe dieser Definition für ` kann
unter anderem die logarithmische Wandfunktion hergeleitet werden. Aus diesem Grund wurde
vermutet, dass sie im Übergangsbereich zwischen der Wandgrenzschicht am äußeren Radius
und der Kernströmung in der Nähe der Vordralldüsen und Receiverbohrungen auch gut geeignet
sein könnte. Dafür wurde in Analogie zu Gl. (A.54) folgende Definition für den Mischungsweg




∣∣∣∣∣ mit χ = 0,41 (A.55)



























In Abschnitt 6.2.2.3 werden der Radius rp und die entsprechenden Strömungsgrößen durch die
zum Radius rC passenden Werte ersetzt.
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A.11.2 Lösung für ein Ringvolumen mit vr =± m˙/(2pisρr) und ohne Düse
und Receiverbohrung (r1 6= r2)
Mit den Annahmen
vz ≈ 0 , vr =± m˙/(2pisρr) und `= konstant (A.59)














An der Grenze mit dem Ringvolumen, welches die Düsen enthält, werden hohe turbulente
Schubspannungen τrϕ turb erwartet. Nach Gl. (A.45) ist daher dΦ/dr in diesem Bereich nicht






Nach zwei Integrationen von Gl. (A.62) lautet die allgemeine Lösung für die radiale Drallver-
teilung:
Φ=Φp+Ψp(r− rp)± m˙8pisρ`2 (r− rp)






In Abschnitt 6.2.2.3 wurde zusätzlich angenommen, dass allein die turbulenten Schubspannun-
gen keine kleineren Geschwindigkeitsgradienten dvϕ/dr als bei einem Potenzialwirbel verursa-
chen können. Dadurch wurden in Abschnitt 6.2.2.3 nur die Lösungen von Gl. (A.60) verwen-
det, bei denen die Bedingung dΦ/dr≥ 0 erfüllt war. Gleichzeitig wurde vorausgesetzt, dass
der höchste Geschwindigkeitsgradient dΦ/dr wie die größten turbulenten Schubspannungen im
Grenzbereich mit den Vordralldüsen auftritt. Mit der Erwartung, dass die turbulenten Schub-
spannungen keine höhere tangentiale Geschwindigkeit vϕ als im Bereich der Düsen generieren
können, wurde der maximale Geschwindigkeitsgradient dvϕ/dr dort gleich null definiert. Damit
wurde schließlich Gl. (A.64) in Abschnitt 6.2.2.3 eingesetzt.






= 0 und p= E oder p= F
(A.64)
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A.11.3 Lösung für ein Ringvolumen nur mit den Düsen (r1 6= r2)
Gl. (6.37) enthält einen Widerspruch. Auf einer Seite setzt sie mit dem Glied ∂vϕ/∂z voraus,
dass vϕ auch eine Funktion von der Koordinate z ist. Auf der anderen Seite wird nur eine
Funktion vom Radius r für vϕ in Abschnitt 6.2.2.3 gesucht. Um eine einfache Lösung für dieses


















Da das Ringvolumen, welches nur die Düsen enthält, einen kleinen Bereich der untersuchten





Deshalb gilt in Abschnitt 6.2.2.3 für dieses Ringvolumen:
Φ=ΦB mit ΦB = rBvϕB (A.68)
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A.11.4 Lösung für ein Ringvolumen nurmit den Receiverkanälen (r1 6= r2)
Aus dem gleichen Grund wie in Anhang A.11.3 wird folgende Beziehung für das Ringvolumen




Zusätzlich wird vorausgesetzt, dass
2pisρrvr =± m˙d2 (r− rp) und `= konstant . (A.70)
Unter diesen Bedingungen vereinfacht sich Gl. (6.37) wie folgt:
m˙
d2







Nachdem die Lösung dΦ/dr= 0 mit Hilfe der Analyse der numerischen Ergebnissen ausge-


























Aus Vereinfachungsgründen wurde die Größe Ψq in Abschnitt 6.2.2.3 wie in Anhang A.11.2
mit der beim Radius rq auftretenden tangentialen Geschwindigkeit vϕq abgeschätzt:
Ψq = vϕq (A.75)
Die radialen Positionen rp und rq wurden in Abschnitt 6.2.2.3 mit den Indizien E, F, A und C
ersetzt, die die Grenzen des modellierten Teilgebiets der Vordrallkammer definieren.
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A.11.5 Lösung für ein Ringvolumen mit den Düsen und den Receiverboh-
rungen (r1 ≈ r2)
Mit den Annahmen:
d1 ≈ d2 ≈ d (A.76)
`= konstant (A.77)
vr ≈ 0 (A.78)
vz ≈ m˙2piρ r d ≈ konstant (A.79)












Mit Hilfe folgender Abschätzungen
rm˙vϕ |z=0 ≈ I1 und rm˙vϕ |z=s ≈ m˙Φ (A.81)












In Analogie zu einem turbulenten Freistrahl (Abramovitz (1963)), wird nun vorausgesetzt, dass
die turbulente Schubspannung τrϕ turb null entlang der Achse des Luftstrahls bleibt, der die Dü-
sen verlässt. Die zur Achse des Luftstrahls entsprechende radiale Position wurde in Abschnitt
6.2.2.3 rB genannt. Nach Gl. (A.82) würde dadurch der Vordrall ΦB gleich dem Vordrall I1/m˙
direkt stromabwärts der Düsen werden. Aus den Messungen und numerischen Ergebnissen (vgl.
Abschnitt 5.3.2) wurde aber festgestellt, dass der Vordrall ΦB bei einem axialen Abstand s/2
vom Düsenaustritt aufgrund der Strahlausweitung in der Vordrallkammer deutlich kleiner als
I1/m˙ ist. Um realistische Werte für ΦB zu bestimmen, wurde das Glied I1 durch m˙ΦB in

















Die analytische Lösung dieser differentiellen Gleichung, die in Abschnitt 6.2.2.3 verwendet
wurde, lautet dann:





A.12 Angenäherte Lösungen der radialen Drallverteilung für die Fälle
r1 > r2 und r1 < r2
für rF < r≤ rC (Berechnungsschritt 1)
Φ=ΦB mit ΦB = rBvϕB
für rC < r≤ rO (Berechnungsschritt 2)
Φ= f4(r) mit




, ΦC =ΦB , χ ≈ 0,41 , AC = `IvϕC ,
vϕC = ΦCrC und `I nach Tab. 6.11
für rO < r≤ rmax (Berechnungsschritt 3)
Φ= ΦOrO−rmax (r− rmax) mit ΦO = f4(rO)
für rE < r≤ rF (Berechnungsschritt 4)




f5(r) =ΦF+vϕF(r− rF)+ m˙8pisρ`2III (r− rF)
2 für dΦdr > 0 ,
f5(r) =Φ(r(i+1)) für dΦdr = 0 ,
ΦF =ΦB , vϕF = ΦFrF , r(i+1) = r(i)+∆r> r(i) und `III nach Tab. 6.11
für rA < r≤ rE (Berechnungsschritt 5)
Φ= f6(r) und dΦdr = g6(r) mit
f6(r) =ΦE+vϕE(r− rE)+ m˙8pisρ`2IId2
(





g6(r) = vϕE+ m˙8pisρ`2IId2
(
(rE− rA)2− (r− rA)2
)
,
ΦE = f5(rE) , vϕE = ΦErE und `II nach Tab. 6.11
für rU < r≤ rA (Berechnungsschritt 6)
Φ= f7(r) mit
f7(r) =ΦA+ AA`II (r− rA) , ΦA = f6(rA) und AA = `II |g6(rA)|
für rmin ≤ r≤ rU (Berechnungsschritt 7)
Φ= ΦUrU−rmin (r− rmin) mit ΦU = f7(rU)
Tab. A.2: Analytische Darstellung der radialen Drallverteilung für den Fall 2: r1 > r2
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für rA < r≤ rE (Berechnungsschritt 1)
Φ=ΦB mit ΦB = rBvϕB
für rE < r≤ rF (Berechnungsschritt 2)
Φ= f8(r) und dΦdr =max(vϕE− m˙4pisρ`2III (r− rE),0) mit
f8(r) =ΦE+vϕE(r− rE)− m˙8pisρ`2III (r− rE)
2 für dΦdr > 0 ,
f8(r) =Φ(r(i−1)) für dΦdr = 0 ,
ΦE =ΦB , vϕE = ΦErE , r(i−1) = r(i)−∆r< r(i) und `III nach Tab. 6.11
für rF < r≤ rC (Berechnungsschritt 3)
Φ= f9(r) mit
f9(r) =ΦF+vϕF(r− rF)+ m˙8pisρ`2IIId2
(





ΦF = f8(rF) und vϕF = ΦFrF
für rC < r≤ rO (Berechnungsschritt 4)
Φ= f10(r) mit




, ΦC = f9(rC) , χ ≈ 0,41 , AC = `IIIvϕC ,
vϕC = ΦCrC
für rO < r≤ rmax (Berechnungsschritt 5)
Φ= ΦOrO−rmax (r− rmax) mit ΦO = f10(rO)
für rU < r≤ rA (Berechnungsschritt 6)
Φ= f11(r) mit
f11(r) =ΦA+ AA`I (r− rA) , ΦA =ΦB , AA = `IvϕA und vϕA =
ΦA
rA
für rmin ≤ r≤ rU (Berechnungsschritt 7)
Φ= ΦUrU−rmin (r− rmin) mit ΦU = f11(rU)
Tab. A.3: Analytische Darstellung der radialen Drallverteilung für den Fall 3: r1 < r2
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A.13 Dimensionsloser Drehimpuls CIV am Austritt der Vordralldüsen
Weil eine gute Übereinstimmung zwischen dem berechneten und gemessenen Verlustkoeffizi-
enten ηV in Abschnitt 5.3.1 festgestellt wurde, wird angenommen, dass der Drehimpuls am
Eintritt der Vordralldüse zusammen mit der dort entstehenden Strömungseinschnürung korrekt
berechnet wurde. Mit der zusätzlichen Annahme, dass die Druckverteilung in der Vordralldüse
auch korrekt berechnet wurde, wird nach demDrehimpulserhaltungsgesetz der Schluss gezogen,
dass die CFD-Berechungen dieser Arbeit genaue Vorhersagen des Drehimpulses I1 am Austritt
der Vordralldüse liefern. Ein weiterer Hinweis dazu kann aus den Ergebnissen von Abschnitt
5.3.6 gefunden werden. Dort wurden die kleinsten Abweichungen der CFD-Berechungen mit
den Messdaten für die Vordrallkammer mit der niedrigsten Wandfläche beobachtet. Damit liegt
die Vermutung nahe, dass die beobachteten Abweichungen nicht die Folge einer Überschätzung
von I1 sondern das Ergebnis einer Unterschätzung der Wandreibung in der Vordrallkammer sind.
Aus diesen Gründen wurde der dimensionslose Drehimpuls CIV ohne Korrekturen aus den CFD-
Ergebnissen hergeleitet.
CIV wurde aus den numerischen Berechnungen von Kapitel 5 ermittelt und ist in Abb. A.8 für
die untersuchten Vordralldüsen dargestellt. Zusätzlich zu den Ergebnissen dieser Arbeit sind in
Abb. A.8 die Berechnungen der Diplomarbeit von Tomaselli (2007) illustriert, welcher sich mit
den Vordralldüsen des Typs B beschäftigte. Die Analyse von Abb. A.8 weist auf Zusammen-
hänge von CIV mit dem Durchflussbeiwert CdV und dem Verlustkoeffizienten ηV der Düsen
hin.












































(b) Parameter CIV/(CdV ·ηV)
Abb. A.8: Herleitung eines allgemeinen analytischen Ausdrucks für CIV = I1/(r1 m˙1 is c1 is) -
CFD-SST-Berechnungen
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A.14 Dimensionsloser DrehimpulsCIR amEintritt der Receiverbohrungen
Weil CIR experimentell nur sehr aufwendig zu bestimmen ist, wurde CIR wie CIV aus den
numerischen Berechnungen ermittelt. CIR wurde mit Hilfe von Gl. (A.85) bestimmt:
CIR =
I2
r2 m˙ ct 2
=
2u2I2
r2m˙ (u22−2cp(Ttrel 3−Tt 2))
≈ 2u2I2
r2m˙ (u22−2cp(Ttrel 3−Tt 0))
(A.85)
In Abb. A.9 sind die Verlustkoeffizienten CIR dargestellt, die durch die CFD-Modelle für un-
terschiedliche Konfigurationen und Betriebspunkte berechnet wurden. Abb. A.9 zeigt, dass CIR
je nach Konfiguration um bis zu 6% von eins abweichen kann. Da die Daten keine eindeutigen
Beziehungen zwischen CIR und den berechneten Konfigurationen zeigen, werden diese Abwei-
chungen auf die Berechnungsungenauigkeit zurückgeführt.





























Abb. A.9: Abschätzung des Parameters CIR durch 2u2I2/(r2m˙(u22−2cp(Ttrel 3−Tt 0))) - CFD-
SST-Berechnungen
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(b) Überdrall: Π=1,6; K1=1,43
Abb. A.10: Radiale Verteilungen der Strömungsgrößen in der Konfiguration G-Ref
(c1 is nach Gl. (3.29); ρ1 is = p1/ℜ/T1 is mit T1 is nach Gl. (3.30))
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A.16 Abschätzung des Einflusses des Wärmeübergangs auf die Kühlluft-
temperatur Tt 2 bei den angenommenen adiabaten Versuchen
Zur Unterstützung der Aussage, dass die in Abb. 6.9 feststellbaren Unterschiede zwischen den
Messdaten und den Korrelationen hauptsächlich auf einem nicht perfekt adiabaten Versuch-
träger zurückzuführen sind, wurde die Größenordnung des Wärmestroms QwR zwischen der
Kühlluft und dem Rotor mit Hilfe der in dieser Arbeit gewonnenen Korrelation Gl. (6.54) für
die Wärmeübergangszahlen entlang der Rotorfläche ermittelt. Nach Gl. (6.21) (mit Tt 1 = Tt 0,
MRω ≈ 0 W und QwS ≈ 0 W) konnten dann die durch den Wärmeübergang verursachten Tem-
peraturerhöhungen Tt 2−Tt 0 bei den untersuchten Vordrallkammern abgeschätzt werden.
Messungen der Rotortemperaturen in Konfiguration G-Wü (vgl. Tab. 4.2) zeigten, dass bei na-
hezu adiabaten Bedingungen (Tt 0 ≈ 20 Co) die Rotorfläche der Vordrallkammer aufgrund der
in der Labyrinthdichtung (Position F in Abb. 4.2) induzierten Reibungsaufheizung eine mittle-
re Temperatur erreichen kann, die etwa um 5 K höher als die Lufttemperatur Tt 0 ist. Da bei
den Konfigurationen von Abb. 6.9 die Rotortemperatur nicht gemessen wurde, wurde für die
Abschätzungen von QwR eine mittlere Rotortemperatur von Tw = Tt 0+5 Co angenommen.
Mit dieser Annahme wurden Temperaturerhöhungen Tt 2−Tt 0 mit der gleichen Größenordnung
wie der Temperaturdifferenzen berechnet, die zwischen den Messdaten und der mit adiaba-
ten Wänden durch die Korrelationen von Abschnitt 6.2.2 erhaltenen Temperaturkennlinen in
Abb. 6.9 zu beobachten sind: Insbesondere wurde der Effekt desWärmeübergangs auf Tt 2−Tt 0
kleiner als 1 K in G-smax und unterhalb 0,4 K in G-hmin berechnet, weil Konfiguration G-
hmin bzw. Konfiguration G-smax die kleinere Rotorfläche bzw. den größeren Abstand s zwi-
schen dem Düsenaustritt und dem Rotor haben. In Konfiguration G-Ref und G-r1>r2 wurde im
Vergleich eine höhere Temperaturerhöhung Tt 2−Tt 0 von zirka 2 K bei Π=1,8 und u2/c1=0,7
mit Hilfe von Gl. (6.54) vorausgesagt. Infolge der kleineren Austrittfläche A1 und den dar-
aus resultierenden niedrigeren Massenströmen gegenüber G-Ref wurden nach den Abschät-
zungen des Wärmestroms QwR noch höhere Temperaturerhöhungen Tt 2−Tt 0 in Konfiguratio-
nen G-A3/A1=4,4 und G-A3/A1=4,8 erhalten. Die damit berechneten Temperaturerhöhungen
Tt 2−Tt 0 stimmen mit den Abweichungen überein, die zwischen den Messungen und den Kor-
relationen für adiabate Wänden in Abb. 6.9(c) und 6.9(d) ersichtlich sind.
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Abb. A.11: Stator-Wandreibmomente MS, MO und MI (vgl. Gl. (6.18) bis Gl. (6.20)) in Kon-











































Abb. A.12: Rotor-Wandreibmomente MR (vgl. Gl. (6.17)) in Konfiguration G-Ref: Vergleich
der CFD-SST-Ergebnisse mit den Korrelationen von Abschnitt 6.2.2
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A.18 Exemplarische radiale Drallverteilungen aus der Literatur
System mit Deckscheibe
Tangential gemittelter
Drallverlauf bei z/d 2,61
~~
~~
(a) Karabay et al. (1999)





(b) Lewis et al. (2008)
Direktes System
Tangential gemittelter
Drallverlauf bei z/d 3,81
~~
~~




Drallverlauf bei z/d 2,51~~
~~
~~
(d) Jarzombek et al. (2007)
Abb. A.13: Radialer Drallverlauf in verschiedenen Vordrallkammern
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(a) System mit Deckscheibe von Abb. A.13(a)





(b) ”Low Radius” System von Abb. A.13(b)
Abb. A.14: Beispielhafte radiale Verteilung der Nußelt-Zahlen Nu auf der Rotorscheibe zwi-
schen zwei Receiverbohrungen mit Nu= (qwr)/(λ12(Taw−Tw))
